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1.1 ピストン系フリクション低減の背景と重要性 
地球温暖化防止や石油資源の節約などのため，各分野での省エネルギーの活動は近年
特に活発になっている．地球温暖化防止では温室効果ガスであるＣＯ２の削減が必要で
あり，わが国の各分野のＣＯ２排出割合を見ると図 1-1(1)に示すようになっている．運
輸部門は 22％であり，そのうち自家用乗用車の割合は半分弱(図 1-2(2))を占めている． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
有限と考えられている石油資源は新しい油田の発見や採掘技術の進歩があるとしても
いずれ石油生産量は減少してくると予想される．今後の石油生産量の予測を図 1-3(2)に
示す．図に示すように生産量のピークは 2010 年頃でそれ以降は減少すると予想されて
いる．このような状況の中で自動車では燃費改善が一層必要となっており，エンジン側
の燃費対応としてフリクション低減，燃焼改善，小型かつ軽量化に関する多くの研究が
継続して行われている． 
図 1-2 輸送手段別のＣＯ２排出割合(2)(2001 年) 
図 1-1 日本における部門別ＣＯ２排出割合(1)(2001 年) 
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エンジンフリクションに関し 10 モード走行時においてエンジンの摩擦による消費馬
力を嶋(3)が調べた結果を図 1-4 に示す．10 モード走行時の全消費馬力を図示馬力で求
め，その内エンジンによる摩擦損失は 41％と大きいことを報告している．このエンジ
ンの摩擦損失の中で各摺動部のフリクションによる損失割合を調べるために，星(4)らは
エンジンを駆動しその時の消費馬力を求めるいわゆるモータリング・部品撤去法による
試験を実施した．その結果を図 1-5 に示す．ピストン系フリクションの割合が②～③の
間で 35～38％と最も大きい事が分る．また長尾(5)らも同様の試験法でピストン系フリ
クションは 35％程と報告している．このようなモータリングによる試験法ではピスト
ンスカート部やリング部に作用する荷重や温度が発火運転時とは大きく異なるため，正
確なピストン系フリクション割合を示すとは言いがたい面もあるが，ピストン系フリク
ションの低減が重要であることを示している． 
本章ではピストン系のフリクションに関する過去の研究を紹介し，本研究の目的･方
針について述べる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 図 1-4 10 モード走行時の消費馬力内訳(3) 
図 1-3 石油生産量の予測(2) 
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1.2 ピストン系フリクションの概要と問題点 
自動車用エンジンのピストン系はトライボロジーの観点から見ると幅広いあるいは厳
しい条件下で作動している．即ち，ピストンやピストンリングの温度が高い，すべり速
度はゼロから大きな値まで変化する，作用する圧力も高く変動も大きい，などである．
このような状態のためフリクションの検討には流体潤滑から境界潤滑状態まで考慮する
必要があり，さらに油膜厚さが薄い場合には摺動面の粗さは無視できない．ここで図
1-6(a)に流体潤滑，境界潤滑の概念図を示す．流体潤滑は油膜厚さが厚くフリクション
はオイルの粘性と剪断から発生する．境界潤滑とは油膜が非常に薄くなった場合に，摺
動面同士の固体接触の発生や，あるいは摺動面間がオイルの分子層レベルまで近づいて
いる状態を言う．図 1-6(a)の右図に示したようにオイル分子は金属面に化学的に結合
し整列して 10 分子程度の層をなしていると言われている．このオイル分子の層を境界
層と呼び，この特殊な層による潤滑を境界潤滑と呼んでいる．このような場合のフリク
ションを理論的に求めることは一般的には困難である． 
ここでピストン系のフリクションを見てみると，図 1-6(b)に示すようにピストンリ
ングとシリンダライナ間の摺動，スカートとライナ間の摺動によって生じる．ピストン
リング－ライナ間，スカート部－ライナ間には油膜が存在し，油膜の剪断による流体潤
図 1-5 エンジン各部の摩擦損失割合(4) 
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滑摩擦力や，油膜が薄い場合にはリングやスカートとライナとの間では，いわゆる境界
潤滑摩擦力が発生する．ピストンは往復運動すると共にスカート部の変形やライナとの
間のクリアランスのため横方向(図では左右方向)にも動いており，さらにピストンピン
を中心にした回転運動(ピストンの首振り)もある．このような複雑なピストンの運動や
潤滑状態があるため，特にスカート部のフリクションを計算で求めるにはピストンの動
き，動きに伴う荷重の変動，燃焼圧(筒内圧)の影響，スカートやライナの表面粗さ，ス
カート部の弾性変形，油膜の存在範囲，境界潤滑時の摩擦力などを考慮して解かなけれ
ばならない． 
一方，実験によりリング－ライナ間，スカート部－ライナ間に発生する摩擦力を測定
するためには燃焼圧による荷重やスラスト力が作用している中でその 1/10～1/100 程度
の摩擦力だけを取出し，精度良く測定するのは測定装置にかなりの工夫が必要となる． 
以上のようにピストン系摩擦力を計算で求めるにも実験で求めるにもそれぞれ問題が
あるのが実情である． 
その他，以下に示す用語が一般的に使われているので，ここで簡単に説明する．膨張
行程において図 1-6(b)に示したようにコンロッドが傾くことによりシリンダを押す分力
(スラスト力)が発生する．力が作用するシリンダの方向を「スラスト側」，反対方向は
「反スラスト側」と呼ばれている．またθ=0 度の時のピストン位置を「上死点」，θ
=180 度の時は「下死点」と呼ぶ．なお，図 1-6(b)に示したようにスカート部はたる型形
状に加工されており，ピストンリングはリング自身の張力により常にライナと接触する
方向の力が作用している． 
次節以降ではピストン系摩擦力に関する研究の現状を概観する． 
 
1.3 ピストン系フリクション測定の従来の研究 
前述のようにエンジンの発火運転時にピストン系フリクションだけを測定するのは技
術的に困難であったため，モータリング法が一般的であった．古浜ら(6)は 1979 年に発
火運転時のピストン系のフリクションを測定するため開発した方法を浮動ライナ法と呼
び，ディーゼルエンジンにおけるピストン系フリクションの測定結果を発表した．この
装置を図 1-7 に示す．この装置はライナの支持方法を工夫し(図 1-7(a)中の⑧，⑩)摺
動方向のみの摩擦力を⑪のピエゾピックアップで測定している．また図 1-7(b)は燃焼
圧シール部分の拡大図で，この構造により燃焼圧のシールと燃焼圧によりライナへ作用
する荷重を打ち消している．古浜らはこの研究の中でスカート部とリング部のフリクシ
ョンの分離も試みた．図 1-8 に示すような装置を用いリングのみの摩擦力を測定し，ピ
ストン系全体の摩擦力との比較によりスカート部の摩擦力を推定した．その結果を図
1-9 に示す．図中の F2 と Ff(no-load)の差がスカート部フリクションを示しているとし，
膨張行程を除けばリング部のフリクションが大半でスカート部のフリクションは少ない
と結論付けている．その後浮動ライナ法は改良が進み，ガソリンエンジンのピストン系
フリクションについても測定例が幾つか発表(7)～(9)された． 
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－ 
摩擦力 F 
(b) ピストン系の摩擦力と作用する力 
リング部 
燃焼圧 P 
スラスト側 反スラスト側 
回転方向 
＋ 
θ 
スカート部 
Wth 
Wth：スラスト力 
θ= 0 度：上死点 
θ= 180 度：下死点 
図 1-6 ピストン系フリクションの概要と用語 
(a) 潤滑状態の模式図 
流体潤滑状態 
すべり速度 U 
オイル 
摺動面間の油膜厚さは十分にある 
摺動面１ 
摺動面２ 
境界潤滑(混合潤滑)状態 
固体接触 オイル分子の境界層 
摺動面間が接近した 
場合の拡大図 
摺動面２ 
摺動面１ 
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(a) 浮動ライナエンジン構造 
図 1-7 浮動ライナ法による摩擦力測定装置(6) 
(b) 燃焼圧の影響を打ち消すための構造 
  (燃焼圧のシール部拡大図，(a)○印部) 
1. Gas seal O-ring 
2. O-ring holder 
3. Seal ring 
4. Water jacket 
5. Piston 
6. Top ring 
(b)に拡大図 
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図 1-8 リング部のみの測定装置(6) 
図 1-9 摩擦力測定結果(6) 
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伊藤ら(10)はガソリンエンジンにおいて古浜らとは異なりライナを剛に支持する方法
を採り，これを３分力法と名付けた．ライナを剛に支持したため4000 rpmまでの測定が
可能であると報告している．装置の概要を図1-10(a)に，摩擦力波形の測定結果の例を
(b)へ示す． 
しかしこれらはいずれもスカートとリングの摩擦力の合計を測定する方法かリング部
のみの測定法であり，スカート部単独の摩擦力を求めるものではなかった． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
この様な中でガソリンエンジンにおいてはスカートとリングの摩擦力を分けて捉えよ
うとする試みがなされている．例えば図 1-11 に示すように長尾ら(5)はピストンリング
の張力を変化させ，張力ゼロの点を外挿により求め，その点をスカート部のフリクショ
ンと推定した．同様に村上ら(11)も外挿により求めた張力ゼロの点をスカート部のフリ
クションと推定(図 1-12)した．この方法で求められたスカート部のフリクション割合
は約 40％であった．また渡辺ら(12)は単体試験機による摩擦係数測定結果と浮動ライナ
法によるピストン系フリクションの測定結果とからスカート部のフリクション割合は
50％程であると推定した． 
前述したように直接スカート部のフリクションを測定した例はなく，古浜らはリング
部の摩擦力の方が大きくスカート部は小さいと推定し，長尾，村上，渡辺らはピストン
摩擦全体の 40～50％程もあると推定した．ここで注意すべき点は古浜らはディーゼル
エンジンでの試験結果であり，長尾，村上，渡辺らはガソリンエンジンの推定結果であ
る．ガソリンエンジンでは実際どの程度スカート部のフリクションがあるかは不明であ
図 1-10 ３分力法による摩擦力測定(10) 
(a) 測定装置 
(b) 測定例(1000 rpm, 全負荷) 
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った．ディーゼルエンジンのピストンはガソリンエンジンと異なり，ピストン－シリン
ダ間のクリアランスが大きく，油膜が厚くなるためディーゼルエンジンではスカート部
の摩擦力は少ないと考えられている． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
1.4 スカート部フリクション計算に関する従来の研究 
ピストンリング部摩擦力の計算法の研究は以前より多くの研究が行われているものの
スカート部についてはその例はあまり多くはない．リングの方がスカートより摩擦が大
きいと見られていたためリングの低フリクション化が研究の中心になっていたのも原因
図 1-11 スカート部の摩擦割合の推定(5) 
図 1-12 スカート部の摩擦割合の推定(11) 
 11 
の一つと考えられる．さらにスカート特有の現象のモデル化や計算精度の確認が容易で
はなかった点があると思われる．スカート摩擦力を計算する上で考慮しなければならな
い点は，プロファイルやスカート長さなどのスカート部の基本的な諸寸法に加えて，表
面粗さ，スカート部の弾性変形，スカート部の剛性，境界潤滑時の摩擦力，ピストンの
動きなどがある．これらを計算上厳密に扱うことは多くの課題があると考えられるため，
スカート部を剛体の単純な形状とし，流体潤滑状態でのスカート部の摩擦力を計算した
研究がある．このような研究例として Knoll ら(13)の例を図 1-13 に示す．同様の例とし
て甲斐ら(14)，Li ら(15)の研究があるが，これらはいずれも計算精度の確認まで至ってい
ない． 
Keribar ら(16)(17)はプロファイル，スカート部の諸寸法，表面粗さ，スカート部の弾
性変形，境界潤滑時の摩擦力，ピストンの動きなどを考慮できる計算ソフトを開発し，
PISDYN(リカルド社)の名称で販売している．流体摩擦力の計算にはレイノルズ方程式を
基礎式として用い，スカート変形計算には有限要素法を利用している．この計算モデル
の概要を図 1-14 に示す．図 1-15 にはスカート部の変形計算に用いたモデルを示す． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 1-14 ピストン系フリクションの計算モデル(17) 図 1-15 スカート部変形計算モデル(17) 
図 1-13 スカート部フリクションの計算モデル(13) 
Bore 125 mm, 1900 rpm, Full Load 
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流体摩擦力と境界摩擦力はそれぞれに計算され，その結果の例を図 1-16 に示す．図
1-16(b)の境界摩擦力は古浜らの結果のおよそ 3 倍とかなり大きな値となっており，妥
当性には疑問もある．計算精度は特に言及はなく不明であるが，設計段階における摩擦
の要因の寄与度の相対比較には有効であると思われる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
一方 Zhu ら(18)(19),荒井ら(20)も同様に基礎式に平均レイノルズ方程式(21)(22)を用いて，
表面粗さ，スカート部の弾性変形，境界潤滑時の摩擦力などを考慮した計算法を提案し
ている．計算モデルの概要を図 1-17 に，スカート表面の粗さのモデルは図 1-18 に示す． 
スカート表面の先端が固体接触した時の摩擦力は図 1-19 により求めている．食込み
量 G は図 1-18 中の局所平均油膜厚さ h が小さい時， h: G と単純に幾何学的に求め
ている．一般に乗用車用ガソリンエンジンのピストンはアルミでライナは鋳鉄を用いて
いるが，この図が示すようにアルミが鋳鉄に食い込むモデルが妥当か疑問もある．計算
結果の例は図 1-20 に示す．FC は固体接触，FH は流体潤滑により発生する摩擦力を示す．
図 1-20 の摩擦力波形は，(a)ではクランク角度 540 度付近の境界摩擦力が他の上下死点
と比べて大きい，また(b)では 450 度付近の摩擦力が大きすぎるなど疑問な点もあるの
だが，実験データと比較するなど，計算精度の確認は厳密には行っていない． 
図 1-16 スカート部摩擦力計算例(16) 
(a) 流体潤滑摩擦力 
(b) 境界潤滑摩擦力 
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図 1-17 ピストン系フリクションの計算モデル(18)(19) 
図 1-18 スカート表面粗さのモデル化 
Ω=(h2-h1)/2 
図 1-19 条痕の固体接触時の摩擦力計算 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bore 83 mm, Stroke 83.6 mm, 1000 rpm 
図 1-20 スカート部摩擦力計算例(19) 
(a) 油温 40℃ (b) 油温 85℃ 
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1.5 リング部フリクションの従来の研究 
(a) ピストンリングのフリクション計算 
ピストンリングのフリクションについては多くの研究例があるが，本論文でもリング
の摩擦力計算が必要となるので最近の研究例の概略を紹介する． 
ピストンリングの摩擦力計算はスカート部と異なり古くから多くの研究が行われてき
た．表面粗さを考慮した計算方法が確立されてない当時に，例えば古浜(23)～(26)らはリ
ングの摺動面形状を仮定し，表面粗さを考慮しないで計算を行っている．最近では表面
粗さや境界摩擦力などを考慮し，実際に近いモデルでの計算が行われており，和栗(27)～
(29)ら，浜武(30)～(31)ら，Rohde(32), Richez(33)ら, Ruddy(34)ら，三田(35)～(37)らの例がある．
ここでは浜武らのモデルの例を図 1-21 に示す．図中上段のようにリングとライナの表
面粗さをモデル化し，油膜終端の境界条件はレイノルズの境界条件を用いている(図の
中段)．図中下段に示すリング後方に発生する筋状のオイル流れ部分についても摩擦力
の計算を行っている． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
(b) ピストンリングのフリクション測定 
前述の古浜(6)ら，三田(35)～(37)ら，Sui(38)らの方法がある．ここでは図 1-22(a)に Sui
らの実験装置を示す．この装置はリング部は固定しシリンダを摺動させることによりリ
ング部のみのフリクションを測定可能にしている．(b)にはリング３本全体の摩擦力測
定結果を示す．Sui らは論文の中で Top, 2nd, Oil 各リングごとに測定した摩擦力波形
も示している． 
図 1-21 リング部摩擦力計算モデル例(30)～(31) 
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1.6 ピストン系の潤滑特性とフリクションに関する従来の研究 
スカート部のフリクションは油膜分布や油膜厚さなどの潤滑状態の影響を受けること
が予想される．さらにスカート部に存在する油の状態はピストンスラップ音，オイル消
費，耐久性などへも大きな影響をおよぼすと考えられる．例えばピストンスラップ音に
関しては著者ら(39)，寺口ら(40)の報告があり，また伊東(41)らはスカート長さが油膜分布
およびオイル消費に影響することを報告している．しかし一般的に乗用車用ガソリンエ
ンジンではスカート部への油の強制給油は行っておらず，実際にどの程度の油が存在す
るかなどスカート部の潤滑状態は不明な点も多い．さらにスカート部からリングランド
部，ピストンリング摺動面へと油が供給されていくので，元となるスカート部の潤滑状
態の把握は重要である． 
このようにスカート部の潤滑状態を把握し，スカート部へ必要十分な油膜を生成する
ことは重要な課題であるため，油膜の可視化や油膜形成の観察に関する研究が以前より
行われてきた．例えば，古くは高尾ら(42)(43)がオイル消費メカニズムの解析のためリン
グ部を流れるオイルの観察を行った．図 1-23 は高尾らがディーゼルエンジンと着色オ
イルを用いてモータリング条件で行ったピストンの油膜の観察例である．鈴木ら(44)(45)
も同様に着色したオイルと往復動圧縮機を用いてスカート部の油膜を観察し，ピストン
スラップやオイル上がりに対する影響を考察している． 
 
図 1-22 ピストンリング部のフリクション測定(38) 
(a) 測定装置 
(b) 測定結果の例 
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ガソリンエンジンでは稲垣ら(46)が誘起蛍光法により油膜の可視化および解析システ
ムの開発を行い，村上ら(47)がモータリングにおいて，ピストンピンオフセットがスカ
ート部油膜とフリクションに与える影響について研究を行っている．可視化の実験装置
を図 1-24 に，可視化結果を図 1-25 へ示す．さらに稲垣ら(46)はライナの一部分を切り
抜きサファイアの窓を設け(図 1-26，1-27)ファイアリング時のリング合口部やリング
ランド間のオイル流れの観察も行っている． 
その他，エンジンの実働時における油膜観察ではピストンリングおよびランド部に関
していくつかの研究例(48)～(51)が見られる．しかしながら，スカート部に関しては，ス
カートプロファイルと油膜厚さ・フリクションの関係についての研究例(52)は見られる
ものの，特にファイアリング時においてスカート部の主要寸法と油膜生成との関係や油
膜生成とフリクションの関係について注目した研究例は少なく不明な点が多い．これら
の解析にはスカート全体の油膜の観察が必要である． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 1-23 オイルの着色によるピストンの油膜可視化結果(42) 
図 1-24 誘起蛍光法によるピストンの油膜可視化装置(46) 
 17 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 1-26 窓方式による油膜可視化実験装置(46) 
図 1-25 ピストンの油膜可視化結果(47) 
図 1-27 窓方式によるリング部の油膜可視化結果(46) 
  (ファイアリング，1600 rpm) 
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1.7 本研究の目的と方針 
1.7.1 従来のフリクション研究のまとめ 
①実働時のピストン系フリクションの測定法には浮動ライナ法あるいは３分力法がある． 
②ガソリンエンジンのスカート部のフリクションの実測値はなく推定値のみである．推
定によると，スカート部のフリクション割合はピストン系全体の 40～50％と大きい． 
③スカート部フリクションの計算法は種々提案されているが，測定値がないため計算精
度の確認は不十分である． 
 
1.7.2 従来の油膜可視化(潤滑特性)研究のまとめ 
①油膜の可視化は古くはオイルの着色法，最近では誘起蛍光法を利用した研究例が多い． 
②ピストンリング部およびランド部についてはファイアリングでの条件も含めていくつ
かの研究例が見られるが，窓方式のため観察範囲は狭い． 
③ファイアリング時におけるスカート部油膜観察の例は少ない．スカート部潤滑状態と
フリクションの関係については十分解析されておらず不明な点が多い． 
1.7.3 目的 
ガソリンエンジンではスカート部のフリクション割合が前述のように 4～5 割ほどで
あると推定されている．一方，ピストンリングの低フリクション化は進んでおり，相対
的にスカート部のフリクション割合が増える傾向にある．このような状況にもかかわら
ず，スカート部のフリクションの実測例はなく，さらにスカートフリクションの計算方
法も確立されているとは言い難い．さらに油膜可視化などによる潤滑状態の解明が不十
分なためスカート部の低フリクション化を進める上で障害となっている． 
そのために本研究の目的を 
① スカート部フリクションの測定法と計算法を確立しスカート仕様とフリクションの
関係を明確にする． 
② スカート部の潤滑特性(油膜分布，油膜厚さ)を明確にし，潤滑特性とフリクション
の関係を明確にする．さらに潤滑特性に影響をおよぼす要因について解析する． 
③ ピストン系全体のフリクションの計算予測を可能とするため，ピストンリングフリ
クションの計算法を構築する．さらにピストン系全体のフリクションを測定し，フ
リクションの計算と合わせて潤滑状態の解析を行う． 
④ スカート仕様の面と潤滑特性の面からスカート部低フリクション化のための具体策
の検討を行い，走行燃費の改善に寄与する． 
 
1.7.4 研究方針 
以上の研究のためには，スカート部のみのフリクション測定を精度良く行う必要があ
り，スカート部とリング部を分離した構造の浮動ライナエンジンを新たに検討，試作す
る．さらにスカート部フリクションの計算方法の確立も必要となる．したがって本研究
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ではスカート部の主要諸元であるプロファイルやスカート長さなどの諸寸法に加えて，
表面粗さ，スカート部剛性，境界潤滑時の摩擦力などが考慮できる計算モデルを構築す
る． 
スカート部の潤滑特性を把握のため油膜の可視化を行う．スカート全体，リング部の
全体の潤滑状態を観察できるよう，また重要な運転条件であるファイアリングでの運転
も可能なようにシリンダライナをサファイアとした可視化エンジンを開発する． 
さらにピストン系全体のフリクションの計算予測のために，ピストンリングとライナ
の表面粗さなどが考慮できる従来のピストンリング計算法に筒内圧を考慮できるよう改
良を加え，リングのフリクション計算法としての確立を図る． 
次章以降では具体的に方針，実施事項，結果などを記述する． 
 
1.8. 本論文の構成 
本論文は以下の内容で構成されている． 
第２章「フリクションの測定方法と油膜の可視化方法」では本研究で用いた２台のフ
リクション測定用浮動ライナエンジンの仕様と特徴，試験に供試したピストンとリング
の仕様について述べてある．１台はピストン系全体のフリクション測定用で，もう１台
はスカート部とリング部をそれぞれのフリクションを測定する分離型浮動ライナエンジ
ンである．さらに油膜可視化のためのサファイアライナエンジンの仕様と特徴，供試し
たピストンとリングの仕様について説明し，使用した実験装置および実験方法と試験条
件について述べてある． 
第３章「フリクションの計算方法」ではスカート部フリクションへの影響が大きい要
因(スカート剛性，スカート表面粗さ，諸寸法)を考慮できるモデルを検討し，基礎式の
構築と数値計算方法について述べてある．同様にピストンリングについてもフリクショ
ンの計算式の説明，数値計算法について述べてある． 
第４章「ピストン系のフリクション解析結果」では浮動ライナ法により得られたフリ
クション測定結果とフリクション計算結果についての考察と，これらの比較による計算
精度の検討・確認を行っている．測定と計算の比較検討の過程でスカート部潤滑状態は
フリクションに与える影響が大きいことを予測している．さらに計算により得られたス
カート部フリクション低減の具体策について述べてある． 
第５章「油膜可視化による潤滑特性とフリクションの解析」ではスカート部の油膜可
視化結果から得られる油膜厚さや油膜分布などの潤滑特性とフリクションの関係につい
て調べ，潤滑状態はフリクションに与える影響が大きいことを示している．さらにスカ
ート仕様が潤滑状態におよぼす影響を明らかにしている． 
第６章「結論」は本論文全体の結論と今後の課題である． 
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第２章  
 
フリクションの測定方法と 
油膜の可視化方法 
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2.1 実験方針 
2.1.1 フリクション測定 
ピストン系フリクションは１章で述べたように，エンジンの実働時における測定が困
難であるために十分な測定例がないのが実情である．特にスカート部フリクションの実
測例はない．したがって本研究では実働時のピストン系全体のフリクションを測定する
だけではなく，スカート部とリング部のフリクションを各々測定可能な方法を開発する． 
測定方式としては摩擦力を直接測る方式である浮動ライナ方式とする．ピストン系全
体のフリクション測定に加えて，本研究で特に注目するスカート部のフリクションのみ
を精度良く測定可能とするため，新たにスカート部とリング部を分離した構造の浮動ラ
イナエンジン(分離型浮動ライナと呼ぶ)を検討し試作する．またこれらの実験を通して
得られる測定データは４章における計算精度の確認・向上のための検証データとしても
利用する． 
 
2.1.2 油膜の可視化 
スカート部のフリクションは油膜分布など潤滑状態の影響を受けることが予想される
が，スカート部の油膜分布あるいは油膜厚さとフリクションの関係については研究例は
少なく不明な点が多い．本研究ではスカート全体，リング部全体の潤滑状態を観察でき
るよう，また重要な条件であるファイアリングでの運転も可能なようにライナをサファ
イアとし，潤滑状態の観察を行う． 
油膜の可視化は光源として紫外光に近い波長(フィルター中心波長 365 nm および 390 
nm)を用いた誘起蛍光法により行う．良好な油膜画像を得るため，蛍光剤，光学フィル
ターなどを選定し最適化する．可視化によりスカート部主要寸法と油膜分布や油膜厚さ
への影響を明確にし，スカート部潤滑状態とフリクションとの関係を明らかにする． 
 
2.1.3 供試エンジン 
本研究で用いたエンジンは富士重工業(株)製 EJ22 型エンジン(水平対向 4 気筒，排気
量 2.2 l )をベースに新たに試作した水平対向２気筒の試験用エンジンであり，試験目的
に応じてシリンダライナ部を簡単に変更できる構造となっている．ボア径は 92 mm と
96.9 mm の２系統があり，エンジンの主要諸元は表 2-1 に示す．ボア径 92 mm の分離型
浮動ライナエンジンをエンジンⅠ，ボア径 96.9 mm の浮動ライナエンジンをⅡ，ボア径
96.9 mm の油膜可視化エンジンをⅢとした． 
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型式 水平対向２気筒試験用ガソリンエンジン 
名称 エンジンⅠ (分離型浮動ライナ) 
エンジンⅡ 
(浮動ライナ) エンジンⅢ 
試験目的 
スカート部と 
リング部の 
フリクション測定 
ピストン全体の 
フリクション 
測定 
油膜可視化 
ボア×ストローク  mm 92×75 96.9×75 96.9×75 
シリンダライナ材 鋳鉄 (NPR 鋳鉄 B) 
鋳鉄 
(NPR 鋳鉄 B) サファイア 
冷却方式 水冷 水冷 無冷却 
排気量 cc／1cyl. 499 553 553 
コンロッド芯間長さ  mm 155 155 185 
圧縮比 9.5 
バルブ駆動型式 4 サイクル，SOHC 4 バルブ 
 
 
2.2 ピストン系フリクション測定装置(浮動ライナ法) 
2.2.1 浮動ライナ法の測定原理 
浮動ライナ法の測定原理や実際のエンジンに適用する場合の注意点などは古浜，瀧口
らの文献(6)～(8)に詳しいので，ここでは測定原理の概略を説明する．図 2-1 に示すよ
うにピストンの往復運動によって摩擦力 F が発生する．ライナは横方向の動きを防止す
る円板①で支持すると，横方向には剛で，ピストンの摺動方向に対してはバネ系で支持
されたライナが浮いたような構造となる．摩擦力測定のためピエゾロードワッシャ②(摩
擦力測定用センサー)を図で示したように設置すれば摩擦力の測定が可能になる．ところ
で燃焼圧力 P がライナ端にも作用し，これは摩擦力 F よりはるかに大きな力となるため
これを打ち消す構造が必要になる．図 1-7(b)に示した古浜ら(6)が用いた燃焼圧を打ち消
す構造では，図 1-7(b)中の①のＯリング溝の中心(b 寸法に等分)をライナ内周と一致さ
せ，さらに③のシールリングのＡの位置をライナ内周と一致させれば圧力がバランスし，
ライナに摺動方向の力は作用しないと考えられる．さらに燃焼圧やスラスト力が作用し
ているので，ライナ変形やシリンダブロックの変形の影響をロードワッシャ部が受けに
くいようにしなければならない．具体的には，ライナやシリンダブロックの構造，ロー
ドワッシャの取付位置，ライナを支持するストッパー⑧の形状などにより最適化を図る
必要がある． 
本研究で採用した圧力バランスの方法，ライナ部の構造等は測定精度や加工精度の向
上のため改良したが，次項の測定装置の中で説明する．なお，図 2-1 に示したように膨
張行程において上死点を過ぎコンロッドが傾くことによりシリンダを押す分力(スラスト
力)が発生する．力が作用するシリンダの方向がスラスト側，反対方向は反スラスト側で
ある． 
表 2-1 エンジン主要諸元 
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2.2.2 測定装置および仕様 
(a) 供試エンジンと測定装置の特徴 
前項の測定原理ではピストン系全体の摩擦力測定方法について示した．そこで先ず基
本となるピストン系全体の摩擦力測定エンジンであるⅡから説明し，次に応用形である
エンジンⅠの順で説明する． 
ボア 96.9 mm，ストローク 75 mm のエンジンⅡを使用し，２番気筒を浮動ライナに改
造した．ここで気筒 No.の定義を示すと，エンジンを後方(フライホィールのある方)か
ら見て右側の気筒は１番気筒，左側は２番気筒である．回転方向は同様にエンジンを後
方から見ると左回りとなっている．摩擦力測定装置の概略図を図 2-2 に示す．図中(a)に
は概略構造を示し，(b)には浮動ライナ部の外観写真を示す．図 2-3 には浮動ライナ各部
の構造を示し，図 2-3(a)が燃焼ガスのシール部分，(b)はライナを支持する環状薄板の
形状である． 
P P 
摩擦力 F ライナの横方向の 
動き防止の円板① 
摩擦力測定のための 
センサー② 
(ロードワッシャ) 
図 2-1 浮動ライナの測定原理 
スラスト力 
燃焼圧 P 
スラスト側 反スラスト側 
回転方向 
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浮動ライナ法はスラスト力に比べて 1/10～1/100 と小さい摩擦力だけを精度良く取り
出すためには工夫が必要となる．本実験で用いた浮動ライナエンジンの特徴と工夫した
点として， 
①摩擦力測定精度向上のためにはロードワッシャ部(摩擦力測定部)がスラスト力やライ
ナ変形の影響を受けないようにすることが必要である．したがって本研究では２重ラ
イナ構造としてスラスト力やライナ変形の影響を防止した(図 2-2(a))．さらにロード 
ワッシャの取付位置はスラスト，反スラスト方向ではなくエンジンの前後方向として，
できるだけスラスト力の影響を受けないようにした． 
②燃焼圧バランス部に角型Ｏリングを用いることによりＯリング溝部形状が単純化さ
れ，加工の容易化につながった(図 2-2(a)，図 2-3(a))． 
・ライナに作用する筒内圧 P の影響を打ち消すためライナ内径と角型Ｏリングの外
径を一致させた(図 2-3(a))．  
③金属Ｏリングの使用(耐熱性向上)による測定時間の長時間化(図 2-3(a)) 
・金属Ｏリングは筒内圧によるＯリングホルダーＡの変形が角型Ｏリングから浮動
ライナへと影響するのを防ぐ目的で入れてある． 
④ライナ支持環状薄板の形状(肉抜き)を最適化した(図 2-3(b))． 
⑤全体の構造簡略化により分解・組み立て性の向上を図った． 
などである． 
ライナの温度はトップリング上死点位置より 27.5 mm と 97.5 mm のスラスト側の２ヶ
所を測定し，27.5 mm の位置を基準温度(表 2-5 に温度目標値)とした． 
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(b) 浮動ライナ部外観 
図 2-2 ピストン系摩擦力測定装置 
浮動ライナ部 
ピエゾロードワッシャ 
ライナ支持環状薄板 
(a) 浮動ライナエンジンⅡの構造 
②ガスシール部 
ウォータジャケット部 ①２重ライナ構造 
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(a) ガスシール部拡大図 
③金属製Ｏリング 
 (SUS321) 
ウォータージャケット部 
②角型Ｏリング 
 
ピストン 
ライナ 
 P  P 
ＯリングホルダーＡ 
ライナ内径と  
角型Ｏリング  
外径の一致に  
より P の影響 
が打消される 
ライナ支持用環状薄板 
(b) ライナ支持環状薄板 
後 
前 
スラスト側 反スラスト側 
④形状最適化 
(肉抜き) 
図 2-3 浮動ライナ各部の構造 
t=0.5 
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(b) ピストン，リング，ライナの仕様 
供試ピストンは３種類でその外観を図 2-4 に，スカート部プロファイルなどの主な
寸法を表 2-2 に示す．供試ピストンリングの仕様は表 2-3 に示す． 
ピストンの組込クリアランスの目標値は 60 μm とした．ピストンの組込クリアラン
スとは 20℃におけるライナ内径とスカート最大寸法 a との差であり，組込クリアラン
スの目標値については後述(2.5 節)する．図 2-4 中に示したようにスカート長さ L は
オイルリング溝からスカートの端までの長さである．スカート表面には条痕加工と呼
ばれる粗い加工が施されており，試験終了後のスカートの表面粗さ測定例を図 2-5(a)
に示す．ピストンの材質は AC8A-T6 であり，表面処理はピストンでは標準的に用いら
れている錫メッキとした．なお，プロファイルの詳細寸法は付録 A.2 に，ピストン寸法
を付録 A.3 へ示した． 
ピストンリングはガソリンエンジンでは一般的である３本リング構成で合計張力は
29.0, 51.0, 72.5 N の３段階用意した．また試験終了後の Top, Oil リングの摺動面形
状の測定例は図 2-5(b)に示す． 
ライナは日本ピストンリング(株)製のライナ専用素材であるＮＰＲ鋳鉄Ｂを用いた．
摺動面の試験終了後の表面粗さを図2-5(c)に示す．十点平均粗さRz(旧規格JIS B 
0601:1994年)は2.8～3.4 μm，自乗平均平方根粗さ(RMS)は0.33～0.42 μmであり，
標準的な粗さである． 
図 2-5(a)(b)(c)に示した摺動面の粗さや形状は３章におけるフリクション計算時の
入力データとして用いる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 図 2-4 ピストン外観図(エンジンⅡ) 
ピストン A1 ピストン B1 ピストン C1 
L L L 
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50.2 Skirt Length L mm 
Bd  μm 
Tp  μm 
Piston A1 
100 
TpL  mm 
BdL  mm 
Skirt 
Profile 
Ovality μm 
Piston B1 Piston C1 
42.1 37.4 
294 300 
20 100 20 
28.1 19.3 22.1 
5.1 9.1 6.1 
530 560 400 
表 2-2 ピストン仕様(エンジンⅡ) 
組込クリアランス目標値 60 μm (ライナ内径とaとの差) 
表 2-3 ピストンリング仕様(エンジンⅡ) 
Top 
Oil 
2nd 
張力合計  N 
リング断面形状 B×T mm 各リングの張力 N 
1.2×3.3 
1.5×3.9 
3×3.4 
5.8 8.9 10.2 
5.4 8.2 11.0 
17.8 33.9 51.3 
29.0 51.0 72.5 
T 
B 
 
a 
b 
Ovality = a－b 
(スカート部の長径，短径の差) 
 
Tp Bd 
L 
TpL BdL 
a 
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 図 2-5 摺動面の表面粗さと形状 
(b) リングの摺動面形状(エンジンⅡ) 
10 μm 
0.2 mm 
Top リング 
当
た
り
幅
 
0.
8 
mm
 
10 μm 
0.2 mm 
Oil リング 
当
た
り
幅
 
0.
3 
mm
 
上レール 
下レール 
Rz:3.4 μm 
(10点平均粗さ) 
RMS:0.42 μm 
BDC 付近 
TDC 付近 Rz:2.8 μm 
(10点平均粗さ) 
RMS:0.33 μm 
200 μm 5 μm 
200 μm 5 μm 
(c) ライナの表面粗さ(エンジンⅡ) 
(a) スカートの表面粗さ 
5 μm 
0.1 mm 0.23 mm 
7.3 μm 
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2.2.3 供試オイル 
使用したオイルは温度と粘度の関係が明確に把握できるようシングルグレードのオ
イルを用いた．実測により求めた温度と動粘度の関係を表 2-4 に示す．任意の温度の
動粘度は式(2-1)(53)から求めた．なお本研究ではこのオイルのみを使用した． 
 
 
温度 ℃ 動粘度 mm2/s 密度 g/cm3 
40 54.00 0.850 
100 8.34 0.814 
 
 
log10log10(ν+0.6)=-mlog10(Tc+273.15)+n     (2-1) 
ただし， 
ν：動粘度(mm2/s) 
Tc：温度(℃) 
m, n：オイルによる定数 
使用したオイルでは 
m=3.43504，n=8.81286 である． 
 
2.2.4 試験方法 
(a) 運転条件 
走行モード燃費への影響が大きい４条件でフリクション測定を行った．回転速度，負
荷とその時のライナ温度の目標を表 2-5 へ示す．２気筒の試験用エンジンであることか
ら負荷は測定した指圧線図より求める図示平均有効圧(IMEP:Indicated mean effective 
pressure)により確認した．ライナ温度は生産エンジンのライナ温度や後述のオーバラッ
プ量(2.5 節)を考慮して設定した．本条件は 4.7.3 項(表 4-2)に後述する走行モード燃費
の推定計算の条件と同じである．なお，2000 rpm の全負荷は約 1000 kPa (IMEP)である． 
 
 
回転速度 
rpm 
図示平均有効圧 (IMEP) 
kPa 
ライナ温度 
(基準点温度)℃ 
700 60 98 
1200 187 103 
1500 480 108 
2000 477 110 
 
(b) データのサンプリング 
筒内圧，摩擦力をクランク角度 1 度毎にサンプリングし 90 サイクルを平均した．測
表 2-4 オイル粘度測定値 
シングルグレード#20 特製品(昭和シェル石油(株)) 
表 2-5 運転条件(エンジンⅡ) 
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定システムにはパソコン，ロータリーエンコーダ((株)小野測器製 PA-500))，AD 変換
ボード((株)マイクロテクニカ製，ADM-5198BPC，10 ビット)などを使用した． 
2.2.5 摩擦力の検定 
図 2-6(a)にロードワッシャの荷重検定装置の概略を示す．浮動ライナ部のみを固定
用の台に固定し，上から重りにより荷重(摩擦力相当)を加えていき，ピエゾロードワッ
シャ(キスラー社 9001)からの出力電圧を記録した．(b)は荷重と出力電圧の測定例で３
回の測定を行い，荷重と出力電圧の関係を最小自乗法により直線として求め，摩擦力の
校正に用いた．非常に良い直線性が得られているが校正精度の確保のため，この検定は
エンジンの分解毎に行った． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
ライナ 
ライナ支持環状薄板 
固定台 
ピエゾロードワッシャ 
 
重り 
(a) ロードワッシャの荷重検定装置概略図 
(b) 荷重と出力電圧の関係 
図 2-6 ロードワッシャ出力電圧から摩擦力を求める方法 
y = 0.0243x
0
1
2
3
4
0 50 100 150
荷重　N
電
圧
出
力
　
V
n=1
n=2
n=3
 32 
2.3 スカート部のフリクション測定装置(分離型浮動ライナ) 
2.3.1 装置の特徴および仕様 
(a) 供試エンジン 
ボア 92 mm，ストローク 75 mm のエンジンⅠを使用した．エンジンⅡと同様に２番気
筒を測定気筒とし，スカート部，リング部の摩擦力をそれぞれ別々に測定できるよう浮
動ライナを２段重ねた構造とした．スカート部とリング部の摩擦力を分離して各々測定
するため分離型浮動ライナと本研究では呼ぶ．装置の概略図を図 2-7-1(a)に示す．図
2-7-1(a)中の右側の浮動ライナ部でリング部の摩擦力を測定し，左側でスカート部を測
定している．ピストンはリング部がなくスカート部のみのピストン構造体とランド部の
みの構造体をボルトで結合した構造となっている．ピストンピン位置は図 2-7-1(a)中
に示すとおりであり，ピストンの首振りへの影響については４章で検討する．スカート
部のオイルリング溝にはオイルの流れが通常のピストンと大きく変らないように張力が
ないダミーのオイルリングを装着した． 
本浮動ライナ装置ではフリクション測定精度の確保のため基本的構造はエンジンⅡの
浮動ライナ構造を踏襲した．即ち，①２重ライナ構造によるロードワッシャ部(摩擦力
測定部)へのライナ変形等の影響防止，②燃焼圧バランス部の角型Ｏリングによる構造
の単純化と加工精度の確保，③ライナ支持環状薄板の形状(肉抜き)の最適化などであ
る．ただしスカート部の摩擦力測定部は燃焼圧は作用せずスラスト力だけであるので，
①２重ライナ構造と③ライナ支持環状薄板の形状(肉抜き)だけを用いた構造となって
いる． 
図 2-7-1(b)にはリングの測定部，(c)にはスカートの測定部の写真を示す．エンジン
に組み込まれた浮動ライナ部の外観写真を図 2-7-2(d)に示す．この方式により始めて
直接スカート部のフリクションが測定可能となった．なお，ライナの温度はスカート測
定部ではピストンピンセンターの上死点より 5 mm, 53 mm 下がった位置のスラストおよ
び反スラスト側各々２点，合計４点を測定し，平均した温度を代表温度とした．リング
測定部ではスラスト側のトップリングの行程中央の位置１点を測定した． 
 
(b) ピストンおよびリング仕様 
供試ピストンは２種類でその外観を図 2-8 へ，スカート部プロファイルなどの主な寸
法を表 2-6 に示す(プロファイルの詳細寸法は付録 A.2，ピストン寸法詳細は付録 A.3
を参照)．ピストンの組込クリアランス(20℃におけるライナ内径とスカート最大寸法 a
との差)の目標値を 25 μm と 50 μm の 2 仕様用意し，ピストン表面には錫メッキを施
した．なお組込クリアランスの目標値については後述(2.5 節)する．ピストンリング
の仕様は表 2-7 に示す．標準的な３本リング構成で合計張力は 50.4 N である．ライ
ナ材は 2.2.2(b)項に示したのと同じ材質であるＮＰＲ鋳鉄Ｂを用いた． 
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浮動ライナ部  
(スカート測定部)  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
(b) リング測定部外観 
図 2-7-1 スカート部およびリング部の摩擦力測定装置 
(c) スカート測定部外観 
(a) 分離型浮動ライナ構造(エンジンⅠ) 
浮動ライナ部  
(リング測定部)  
ピエゾロードワッシャ  
ライナ支持用環状板  ライナ支持用環状板  
ピストンピン位置  
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 図 2-8 ピストン外観図(エンジンⅠ) 
Piston BB Piston AA 
(d) エンジンに組付後の浮動ライナ部 
図 2-7-2 スカート部およびリング部の摩擦力測定装置 
リング測定部 
スカート測定部 
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52.1 Skirt Length L mm 
Bd  μm 
Tp  μm 
Piston AA 
100 
TpL  mm 
BdL  mm 
Skirt 
Profile 
Ovality μm 
Piston BB 
40.5 
294 
10 100 
28.1 19.3 
5.1 9.1 
530 560 
表 2-6 ピストン仕様(エンジンⅠ) 
組込クリアランス(ライナ内径とaとの差)目標値 25, 50 μm 
表 2-7 ピストンリング仕様(エンジンⅠ) 
Top 
Oil 
2nd 
張力合計  N 
リング断面形状 Ｂ×Ｔ 各リングの張力 N 
1.2×3.3 
1.5×3.7 
3×3.1 
7.9 
8.2 
34.3 
50.4 
T 
B 
 
a 
b 
Ovality = a－b 
(スカート部の長径，短径の差) 
 
Tp Bd 
L 
TpL BdL 
a 
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2.3.2 試験方法 
(a) 運転条件 
本分離型浮動ライナエンジンは図 2-7-1(a)に示したようにスカート部とリング部が離
れており，全体として長いピストン構造となっているため，高回転域は通常のエンジン
とはピストンの挙動などが異なってくる可能性がある．したがって本研究では運転条件
は回転速度を 1200 rpm 一定にし，負荷，ライナ温度の影響を調べる事にした．表 2-8 に
運転時の負荷と温度を示した．なお，ピストン挙動などの確認は 4.3.2(a)項で行う． 
 
 
回転速度，負荷 1200 rpm, 173, 450, 680 kPa (IMEP) 
ライナ温度 50, 60, 70, 80, 90, 100 ℃ 
 
(b) データのサンプリング法および供試オイル 
2.2.4 項と同じ装置を用い，筒内圧と摩擦力をクランク角度 1 度毎にサンプリングし
90 サイクルを平均した．供試オイルは 2.2.3 項と同じシングルグレード＃20 のオイル
を使用した． 
 
2.4 油膜の可視化装置 
2.4.1 可視化の原理概要 
本研究では蛍光を利用し油膜の可視化を行った．この方法はある波長の光で測定部の
オイル中の蛍光剤の分子を励起し，それが基底状態に戻る際に放出する光(蛍光)を測定
するものであり，油膜厚さの測定(54)～(56)に応用されている．測定原理は文献(56)によ
れば，油膜が薄く入射光強度と蛍光強度の減衰が無視できる場合に，蛍光強度は一般に
次式で表すことができる． 
hCAAII MD HI0           (2-2) 
ただし， I ：検出される蛍光強度， 0I ：入射光強度， DA ：受光光学系の装置定数，
MA ：摺動面の反射率などの補正係数， I ：蛍光剤の量子収率， H ：蛍光剤の吸光係数，
C：蛍光剤濃度，h：油膜厚さ，である． 
ここで蛍光剤の量子収率および吸光係数など温度に依存する項をまとめて関数
),( OTF で表し，また装置定数や補正係数のように波長のみに依存する項をまとめて
)(OK で表すと，蛍光の波長 O における光強度は式(2-3)のように整理できる． 
hCTFKII ),()()( 0 OOO            (2-3) 
0I ，C は既知の実験条件であり， )(OK は事前に検定してその値を求めることが可能で
ある．したがって，温度を一定とすると蛍光強度は油膜厚さに比例することが分かる． 
表 2-8 運転条件 
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実際の実験において鮮明な油膜画像を得るには光源の波長に合わせ蛍光剤や光学フィ
ルターを選定しなければならない．蛍光剤は光源の波長に対して強い蛍光を発生する性
質を有することと，さらにエンジンオイルに溶けやすいこと，光学フィルターにより蛍
光のみを分離し撮影するため，蛍光の波長が光源の波長から離れていることも必要であ
る． 
 
2.4.2 可視化実験装置および仕様 
(a) 供試エンジン 
使用したエンジンはボア 96.9 mm，ストローク 75 mm のエンジンⅢを使用した．スラ
スト側が上側となる２番気筒のライナをサファイアライナとし観察を行った．装置の概
略図を図 2-9(a)に示す．サファイアライナはエア圧力を利用しヘッド側に押付ける事
により固定した．エンジンに組み込まれたサファイアライナ部の写真を図 2-9(b)に示
す．観察するシリンダのスラスト側はエンジン上側であるためミラーを取付けカメラを
エンジンの前にセットし(図 2-11 参照)撮影できるようにした． 
ライナの温度はスラスト側の Top リング上死点位置から 27.5 mm の点を素線径φ0.2
の熱電対をライナの外周表面に貼り付けることによって測定した．撮影の時のライナ温
度測定点はスラスト側とほぼ同じ温度を示すエンジン後側へ 90 度ずれた位置(Top リン
グ上死点位置から 27.5 mm)で代用した． 
ライナとして用いたサファイアの主な物性値を表 2-9 に示す．非常に硬く機械的強度
もありエンジン用透明ライナとして用いることが可能になっているものの，熱膨張率が
小さいため 2.5 節において後述するようにピストンとライナのクリアランスがエンジン
運転時には小さくなるので組込クリアランスにより調整する必要があった．また透過波
長域も広く入射光と蛍光の波長はこの範囲にあり，特に問題はない． 
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(a) 可視化エンジン構造略図 
サファイアライナ 
エア圧によるライナの固定 
(ヘッド側への押付け) 
反射防止のコーティング(黒) 
図 2-9 油膜可視化装置(エンジンⅢ) 
(b) 可視化気筒外観 
シリンダヘッド 
カムシャフト 
ミラー 
可視化部 
(Cyl. No.2) 
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(b) 可視化装置仕様 
試験に使用した蛍光剤，光源，光学フィルター，高速度ＣＣＤカメラなどの実験装置
仕様概略を表2-10に示す．フィルター・蛍光剤の選定試験(5.2.1項)に供試したフィル
ターの特性図を図2-10(供試したフィルターのみ□で囲み示す)に，クマリン系の蛍光
剤の物性は表2-11に示した．表2-10に示した蛍光剤，蛍光剤濃度，フィルターは予備試
験を行い最終的に決定した仕様である．これらをセットしたエンジンを含む装置全体の
写真は図2-11に示す．ＵＶ光源装置からの光はファイバーを用いて可視化シリンダの近
くから照射できるようにした．2.4.2(a)項でも記述したが観察するシリンダのスラスト
側はエンジン上側であるためミラーを取付け(図2-9(b))，カメラをエンジンの前にセッ
トし撮影できるようにした．なお，本エンジンは反スラスト側も観察可能となっており
図2-11の写真では反スラスト側を照らすストロボがセットされている． 
 
 
 
化学式 Al2O3 
融点 ℃ 2040 
モース硬度 9 
引張り強さ MPa 275.4～413.6 
ヤング率 MPa 3.455×105 
ポアソン比 0.29 
熱伝導率 W/mK 27.21 
熱膨張率 1/℃ 8.4×10-6 
透過波長域 nm 150～5500 
 
 
 
装置 内容 
蛍光剤 (株)林原生物化学研究所 NKX-1595 エンジンオイル中に 0.5g/㍑，溶剤：ジクロロメタン 
ＵＶ光源 
(株)ＹＬＴ 
２００Ｗキセノンランプ，３台 
3000mW/cm２ 365nm フィルター 
ストロボ ㈱菅原研究所 SLA-154A 15W，３台 フィルター：ＨＯＹＡ㈱ Ｂ-390 
高速度ＣＣＤカメラ 
VisionResearch 社(米) Phantom V5.4 
連続撮影(ＵＶ光源)：クランク角度３度ごと(1200rpm の時 
2400 ｺﾏ/sec) 
サイクル変動撮影(ストロボ)：720 度毎に１枚，10 秒間以上
撮影 
画像：512×512 ピクセル 
露光時間：51～58μsec(ＵＶ光源)，11μsec(ストロボ) 
カメラフィルター ＨＯＹＡ㈱ Y44(ＵＶ光源用)および Y-48(ストロボ用) 
 
表 2-10 可視化装置の仕様 
表 2-9 サファイアの物性値 
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蛍光剤の 
種類 
最大吸収波長 
nm 
最大蛍光波長 
nm 
可溶性 
mg/100ml 
(トルエン) 
化学式 
分子量 
NKX-846 464 494 310 C20H16N2O2S 350.4 
NKX-1595 479 507 4900 C26H26N2O2S 430.6 
NKX-2401 416 520 1800 C32H42N2O2S 518.8 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
表 2-11 蛍光剤特性 
(株)林原生物化学研究所 感光色素研究所製 
ＵＶ光源 
高速度ＣＣＤカメラ 
ストロボ光源 
(反スラスト側) 
可視化気筒 
(スラスト側， 
Cyl. No.2) 
図 2-11 可視化実験装置全体(エンジンⅢ) 
ＵＶ光源用 
ファイバー 
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(c) ピストンおよびリング仕様 
スカート部の潤滑状態の解析においては以下の要因が重要と考えられる． 
①ピストンが下降行程の時にスカート下端から流入するオイル 
②スカート上部から流入するオイル 
①に対してはプロファイル下部のバレル寸法 Bd およびスカート下端形状の影響が考え
られ，②に対してはスカート上部のプロファイル Tp 寸法,オイルリング溝部のオイル
戻り穴の形状およびピストンリング張力の影響が考えられる． 
以上の項目の影響確認のため供試したピストンスカート部の仕様を表 2-12 に示す．
ピストンリングは表 2-3 の合計張力 51 N と 29 N の２水準を用い，ピストンとリングを
組合せた仕様は A1～D1 の７種類とした． 
ピストン A1 と A2 はスカート上部のプロファイル Tp が異なり，ピストン A2 と D1 と
ではオイル戻し穴形状が異なる．ピストン D1 のスカートを単に短くしたピストン C1，
C2 はピストンは同一でリング張力のみ異なる．ピストン B1 と B2 はスカート下端のバ
レル寸法 Bd が異なる．なおオイル戻し穴形状は２種類あり，スロットタイプはオイル
リング溝部に幅 1.6 mm の溝がスラスト側と反スラスト側に切ってあり，ホールタイプ
ではφ3 の穴がスラスト側，反スラスト側にそれぞれ４個あいている．A1，A2 がスロッ
トタイプ，B1～D1 はホールタイプとなる．なお，スカート部，ランド部には反射防止
のため有機系樹脂をバインダーとし二硫化モリブデンのコーティング(黒色)を行った．
これはフリクション低減などの目的で最近広く採用されているコーティング(57)(58)であ
る．なおピストンの組込クリアランスの目標値は 105 μm とした．組込クリアランスの
目標値については後述(2.5 節)する． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
19.3 
294 
100 
9.1 
42.1 
560 
Piston B1 Piston B2 
10 
51.0 
Hole 
Piston D1 
20 
50.2 
300 
51.0 
400 
22.1 
Hole 
5.1 
50.2 37.4 
100 
Piston A1 Piston A2 
51.0 
300 
20 
22.1 
6.1 
400 
Total Ring Tension  N 
Skirt Length L mm 
Skirt 
Profile 
Bd    μm 
Tp    μm 
TpL   mm 
BdL   mm 
Ovality  μm 
20 
28.1 
5.1 
300 
400 
51.0 29.0 
Piston C1 Piston C2 
Type of Oil Drain Hole Slot Hole 
530 
 
Tp Bd 
L 
TpL BdL 
表 2-12 ピストンおよびリング仕様 
組込クリアランス目標値 105 μm 
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2.4.3 撮影条件 
１サイクル中の油膜厚さ，分布の変化はクランク角度３度おきにＵＶ光源を用いて撮
影し，得られた画像を動画化し観察した．サイクル変動の観察にはストロボ光源を用い
て 100 サイクル分(1200 rpmの場合，10 秒間)を撮影し，同様に動画化して解析した． 
回転速度・負荷は実車走行燃費との関連が深い 1200rpm 380kPa(IMEP), 2000rpm 520kPa 
の２条件で行った．ライナの温度は撮影に支障のないシリンダライナの前側，後側で常
にモニターし，目標の温度に達した時に撮影を行った．目標の温度は次節 2.5 で説明す
る． 
 
2.5 ピストン組込クリアランス 
ピストンの組込クリアランスとは 20℃におけるライナの内径とスカート部の最大径と
の差(直径差，表 2-2)を言う．ガソリンエンジンは運転時にはピストンとライナの温度
差，線膨張係数の差によりスカート部の外径がライナ内径より計算上は大きくなるのが
一般的であり，このライナより大きくなった量を図 2-12 に示すようにオーバラップ量と
本研究では定義する．ただし，実際にはピストンはライナの中に押し込まれているので，
このオーバラップ量は仮想の寸法である．浮動ライナエンジン，可視化エンジンにおけ
るライナ温度とその時のオーバラップ量(またはクリアランス)は生産エンジンと同じに
する事が望ましいので，本研究では組込クリアランスを調整し，所定のライナ温度で同
じオーバラップ量になるようにした． 
図 2-13 にボア径 96.9 mm の各エンジンのライナ温度とオーバラップ量の関係(負はク
リアランスが有ることを表す)を計算した結果を示す．オーバラップ量の計算に用いた各
試験エンジンの諸数値は表 2-13 に示す．スカート部温度は，生産エンジンと浮動ライナ
エンジンはライナ温度と同一(図 3-23 参照)，可視化エンジンはサファイの熱伝導が悪く 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
膨張 
膨張 
クリアランス オーバラップ 
ピストン 
?
?
?
 
図 2-12 オーバラップ説明図 
室温(20℃) 高温(運転時) 
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ピストンの放熱が悪くなると予想されることからスカート温度はライナ温度＋5℃と推定
し，オーバラップ量の計算を行った．浮動ライナ，可視化エンジンのピストン組込クリ
アランスをそれぞれ 60 μm，105 μm とすると，図から分かるようにライナ温度約
110℃においてほぼ同じオーバラップ量となっている．実際の試験ではこのライナ温度を
目標に運転したが，フリクション測定試験の低回転・低負荷ではライナ温度が上がりに
くいため実際には 98～110℃の範囲になった．可視化試験ではライナの基準点温度が
110℃に達した時に油膜撮影を行なった． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
項目 浮動ライナ エンジンⅡ 
可視化 
エンジンⅢ 生産エンジン 
ライナ材質 鋳鉄 サファイア 鋳鉄/アルミブロック 
組込クリアランス ㎛ 60 105 10 
ライナ線膨張係数 αl 1/℃ 11.9×10-6 8.4×10-6 18.0×10-6 
ピストン線膨張係数 αp 1/℃ 21.1×10-6 
ライナ温度 
共通測定位置 mm 
スラスト側，トップリングTDCより 
27.5 
ボア×ストローク mm 96.9×75 
 
図 2-14 にはボア径 92 mm の各エンジンのライナ温度とオーバラップ量の関係を示す．
分離型浮動ライナエンジンⅠではファイアリング時スカート部の温度が上がりにくいた
め，試験目的に応じ組込クリアランス目標値を 25 μm，50 μm の２仕様用意した．ライ
ナ温度，オーバラップ量の影響を調べる場合は低い温度でオーバラップが始まるように
組込クリアランス 25 μm のピストンを用い，生産エンジンを想定してスカート部とリン
グ部のフリクションの割合などを調べる時には組込クリアランス 50 μm のピストンを用
いた． 
表 2-13 オーバラップ計算時の諸数値 
図 2-13 ライナ温度とオーバラップの関係 
   (エンジンⅡ,Ⅲ ボア径 96.9 mm) 
-50
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m
生産エンジン(Clearance 10μm)
浮動ライナエンジン(エンジンⅡ，Clearance 60μm)
可視化エンジン(エンジンⅢ，Clearance 105μm)
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2.6 スカート剛性測定装置 
スカート外径がライナ内径より計算上は大きくなっていても実際にはライナの中に押
し込まれた状態で入っているためライナを押す荷重が発生する．これを本研究ではオー
バラップ荷重とした(次章，3.1.6 項および 3.1.8 項に詳細)．このオーバラップ荷重は
スカートの剛性の影響を大きく受け，荷重の大小はフリクションに影響する．したがっ
てスカート部剛性の把握は重要であり，本研究では図 2-15 に示す方法でスカート剛性の
測定を行った．スカート部との接触幅 1 mm のライナ半径相当の板に荷重を加え，その時
のスカート変形量を測定した．オイルリング溝下面を 0 点として 5 mm 間隔で測定を行い
スカート各位置の剛性を求めた．この測定方法で得られたスカート各位置の剛性値を用
いて 3.1.8 項に後述する計算法によりオーバラップ荷重にスラスト荷重が加わったスカ
ート荷重を求めた． 
 
図 2-14 ライナ温度とオーバラップの関係 
  (エンジンⅠ，ボア径 92 mm) 
-50
0
50
100
150
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生産エンジン(Clearance 10 μm)
分離型浮動ライナエンジン(エンジンⅠ,クリアランス 25 μm)
分離型浮動ライナエンジン(エンジンⅠ,クリアランス 50 μm)
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2.7 実働時のスカート変形量測定法 
スカート変形・変位の測定値はスカート荷重の計算精度を確認する上で必要となる．
スカート変形・変位の測定はボア･ストローク 96.9×75 mm の富士重工業製 EJ22 型生産
エンジンを用いて行った．図 2-16 にスカート変形・変位の測定方法を示す．(a)は自作
したインダクタンス式ギャップセンサー(変位センサー)であり，これを(b)に示すスカー
ト位置にスラスト側２ヶ所，反スラスト側２ヶ所の合計４ヶ所に埋め込んだ．ギャップ
センサーからのシールド線は(c)に示すようにピストンピンの中心を通し，コンロッド大
端に取り付けられたリンク装置によりエンジン外部に導き出した．エンジンにセットさ
れたリンク装置を(d)に示す． 
 
 
図 2-15 スカート部剛性測定方法 
R;ライナ半径 
Ovality;A-B 
 荷重 
B 
A 
R 
 
ピストン固定冶具 
荷重 
1 マイクロメータ 
2 
0 mm 点 
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 図 2-16 スカート変形測定方法 
(d) リンク装置によるシールド線の取り出し 
 (富士重工業製 EJ22 型生産エンジン) 
大端に取付けられた 
リンク装置の動き 
(a) ギャップセンサー詳細 
(b) ギャップセンサー埋め込み位置 (c) シールド線の取り出し 
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2.8 第２章のまとめ 
本章では実験装置，実験方法，供試したピストンおよびリングの仕様，などについて
記述した． 
実働時のピストン系フリクションを実測することは重要であり，本研究では浮動ライ
ナ法によって行った．スカート部のフリクション測定とリング部のフリクション測定が
それぞれに測定可能な構造をもつ分離型浮動ライナエンジンⅠを開発した．この分離型
浮動ライナエンジンによりスカート部のみのフリクション測定が始めて可能になるとと
もにリング部のフリクションも測定可能となった．さらに本研究ではリングを含めたピ
ストン系全体のフリクション測定のために浮動ライナエンジンⅡを試作した．浮動ライ
ナエンジンⅠ，Ⅱともに測定精度の確保のため２重ライナ構造の採用，燃焼圧バランス
部構造の最適化，ライナ支持環状環状板の最適化などを行った．これらの方法を用いた
実験により次章以降に記述するスカート部のフリクション計算法の開発やフリクション
の解析につなげることが可能になる． 
油膜の可視化では蛍光法を用い，ピストン全体の油膜が観察可能なようにライナをサ
ファイアとした．試験装置の制約で光源が限られていたため，光源の波長に合わせて蛍
光剤とフィルターを組み合せて最適化するため何種類かの水準を検討し準備した． 
ライナ温度とその時のオーバラップ量を生産エンジンと同じにするため本研究ではピ
ストン組込クリアランスを調整し，フリクション測定，可視化試験を行うようにした． 
フリクション測定，油膜の可視化ともに試験目的に応じたピストン仕様，リング仕様
を供試した．分離型浮動ライナエンジンⅠではピストン２水準とリング１水準，浮動ラ
イナエンジンⅡではピストン３水準とリング３水準，油膜可視化エンジンⅢではピスト
ン６水準とリング２水準である．試験結果については４章に記述する． 
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3.1 スカート部のフリクション計算法 
3.1.1 計算の目的と方針 
スカート部のフリクションを実用上問題ない精度で予測し，フリクションの要因解析，
フリクション低減に役立てることを目的とする．そのため，スカート部の主要諸元であ
るプロファイルやスカート長さなどの諸寸法に加えて，表面粗さ，スカート部の剛性，
境界潤滑時の摩擦力，ピストンの動きなども考慮した計算モデルを構築する． 
 
3.1.2 基礎式(レイノルズ方程式)と仮定 
本章で記述するフリクション計算は流体潤滑状態の摩擦力と境界潤滑状態の摩擦力を
求める方法である．流体潤滑の摩擦力は表面粗さを考慮した Patir(21)(22)らの平均レイ
ノルズ方程式を解き求めるのであるが，ここではその元となるレイノルズ方程式とその
前提条件について主に記述する．レイノルズ方程式は潤滑の教科書に一般的に記載され
ている内容(例えば文献(59))であるため概略を示す． 
レイノルズ方程式は微小流体部分に働く力の釣り合いと流れの連続の条件とから得ら
れるが，この方程式を導くために次の仮定を設ける． 
 
＜仮定 1＞ 
(1) オイルはニュートン流体である．即ち，流れの剪断応力は剪断速度に比例する． 
(2) 慣性力は無視できる． 
(3) 重力は無視できる．油膜内に働く重力は圧力および剪断力に比べてはるかに小さい． 
(4) 油膜厚さは摺動面の寸法に比べて非常に小さい．したがって粘度，圧力は油膜厚さ
方向に一定とみなせる． 
(5) 摺動面の表面でオイルは摺動面と同一の速度を有する． 
(6) 流体の粘度は一定とする． 
 
図 3-1 に示すように上下の摺動面の速度を U2，U1とし，x 軸，y 軸，z 軸を図に示し
たようにとる．油膜中の中に各辺の長さが dx，dy，dz である微小直方体を考え，これ
に働く方向の力の釣り合いを考える．この場合流体に働く慣性力は(2)により無視する
から，圧力 pと剪断応力W を考えればよい．これらの力は図 3-1 に示すように釣り合っ
ているから次式が成り立つ． 
0 ¸¸¹
·
¨¨©
§
w
w¸¸¹
·
¨¨©
§
w
w dxdydz
z
dxdydydzdx
x
pppdydz WWW  
したがって次式が成り立つ． 
zx
p
w
w w
w W            (3-1) 
仮定(1)により uを x方向の速度成分， Pを流体の粘度とすると次式が成り立つ． 
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z
u
w
w PW  
これを式(3-1)に代入すると 
¸¸¹
·
¨¨©
§
w
w
w
w w
w
z
u
zx
p P            (3-2) 
仮定(4)により式(3-2)を zに関して積分できる．また仮定(5)により速度 uに関して次式
が成り立つ． 
0 z で 1Uu   
hz  で 2Uu   
ここで hは摺動面の任意の位置 x， yおよび時刻 tにおける油膜厚さである．一般の形
で書けば次式で表される． 
 tyxhh ,,  
したがって式(3-2)および(3-3)から次式を得る． 
  112221 Uzh UUzhzxpu ww P          (3-4) 
この uを zに関して 0から hまで積分すれば単位幅当たりの方向に流れる流量 xG が求ま
る．即ち， 
  hUU
x
phdzuG
h
x 212
1 21
3
0
w
w  ³ P         (3-5) 
右辺第１項は圧力勾配による流量，第２項は壁面速度による流量を表す． 
同様に y方向の速度成分 vを積分してその方向の流量 yG を得る． 
 
y
phdzvG
h
y w
w  ³ P121
3
0
         (3-6) 
ここで y方向には摺動面は運動していないから 1U ， 2U に相当する速度は 0である． 
今，図 3-2 に示すように油膜内の微小角柱( hdydx  )について微小時間 dtの間に角柱
の４側面から流入する体積と流出する体積の差は，図中上側の z方向の速度 th ww によ
る角柱の体積増加分に等しい(連続の条件)から次式が成り立つ． 
(3-3) 
図 3-1 微小流体に働く力の釣り合い 
2U  
dz
zw
w WW  
1U  
 x 
 z 
 y 
 τ 
 p 
dx
x
pp w
w  dx d
z 
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dxdydt
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したがって次式を得る． 
0 w
ww
ww
w
t
h
y
G
x
G yx           (3-7) 
この式に式(3-5)，式(3-6)を代入すると 
 
t
h
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hUU
y
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ww
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·
¨¨©
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w
w
w
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¨¨©
§
w
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w 126 21
33
PP        (3-8) 
これが油膜内における圧力 p の時間的，空間的分布を支配する基礎方程式であり，レ
イノルズ方程式と呼ばれている． 
本研究では基礎方程式として表面粗さ形状が考慮できる Patir(21)(22)らの平均レイノ
ルズ方程式を用いた．Patir らの命名による平均レイノルズ方程式とは表面粗さがある
場合に隙間を流れる油の流量を xxGI ， yyGI のように圧力流れに対する修正係数 yx II ,
と，剪断流れに対する修正係数 SI を用いて表し，レイノルズ方程式に修正係数を付加
する事で表面粗さの影響を表す理論モデルである．Patir(21)(22)らの修正係数を導入する
と，式(3-8)のレイノルズ方程式は次の形に修正される． 
   
t
h
x
UU
x
h
UU
y
ph
yx
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ww
ww
w ¸¸¹
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¨¨©
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w
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w 1266 2121
33 IVPIPI     (3-9) 
ここで， 02  U ， UU  1 とすると式(3-9)は次のように表される． 
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      (3-10) 
ただし， th は Patir(21)(22)らの定義による局所油膜厚さの平均であり(詳細は図 3-18(b)，
式(3-44)を参照)，V は２表面間の合成ＲＭＳ粗さを示す． 
 x 
 z 
 y 
dx
x
GG xx w
w  
t
h
w
w  
dy
y
G
G yy w
w  
 Gx 
 Gy 
図 3-2 油膜内における流れの連続 
dx 
dy 
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＜仮定 2＞ 
ここで以下の項目を本研究におけるスカート部とリングの計算に共通の仮定とする． 
(7) 摺動面形状は変形せず，摺動面全体の傾きはないとする． 
(8) 摺動面内のオイルは十分にあるとする． 
 
3.1.3 記号の説明 
本項ではスカートフリクション計算に使用される記号について説明する． 
wa   ：条痕先端の摩耗量相当 [mm] 
lc   ：固体接触による荷重分担比 
f   ：摩擦力の合計 [N] 
hf   ：流体潤滑成分の摩擦力 [N] 
bf   ：固体接触による摩擦力 [N] 
strf   ：筋状流れ部の摩擦力 [N] 
h   ：油膜厚さ [mm] 
*h   ：局所油膜厚さ [mm] 
*h   ：局所油膜厚さの平均 [mm] 
bh   ：条痕の山の高さ(固体接触が始まる油膜厚さ) [mm] 
sh   ：筋状流れが始まる点の油膜厚さ [mm] 
pl   ：条痕形状のピッチ [mm] 
p   ：油膜圧力 [Pa] 
R   ：条痕の谷の部分の半径(バイトの刃先半径) [mm] 
sb   ：スカート摺動長さ [mm] 
sw   ：スカート摺動幅 [mm] 
t   ：時間 [sec] 
U   ：スカート摺動部のすべり速度 [m/sec] 
wb   ：固体接触による分担荷重 [N] 
wh   ：油膜による分担荷重 [N] 
ws   ：スカート荷重(外力) [N] 
zyx ,,  ：座標系(図 3-5) 
sx   ：筋状流れが始まる位置 [mm] 
Rx   ：油膜の終端(レイノルズの境界条件) [mm] 
[G ,   ：スカートの表面粗さを表示するための座標系 
G   ： G ， [ 座標系におけるスカート表面粗さの平均的位置 [mm] 
)([G   ： G ， [ 座標系におけるスカート表面の粗さ曲線 [mm] 
L   ：筋状流れの割合 
P   ：オイル粘度 [Pa･s] 
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bP   ：固体接触時の摩擦係数 
W   ：粘性による剪断応力(単位面積あたりの摩擦力) [Pa] 
strW   ：筋状流れ部の剪断応力(単位面積あたりの摩擦力) [Pa] 
xI , yI  ：条痕形状における x, y方向の圧力流れ(ポアズイユ流れ)に対する 
修正係数 
fI , pfI  ：条痕形状における剪断流れ(クェット流れ)に対する修正係数 
 
3.1.4 流体潤滑の摩擦力 
本研究では Patir(21)(22)らの平均レイノルズ方程式を用いて流体潤滑摩擦力を計算す
るが，修正係数を求めるために必要となる表面粗さ形状を先ず検討する． 
スカートの表面はバイトの加工目を残す条痕加工と呼ばれる粗い加工が施される場合
が多い．バイトの刃先先端の形状が繰り返される粗さ形状となり，エンジンの運転によ
る摩耗により表面の先端部分が平らになっている．図 3-3 に条痕加工された実際のスカ
ート表面の粗さを示す．本研究ではこのような条痕形状が考慮できるよう，渡辺(60)と
同様に図 3-4 に示すような条痕形状のモデルを用いた． 
粗さの高さ bh の 1/2 の位置に横方向座標([軸)をとり，条痕の谷の部分を円弧，条痕
先端の摩耗した部分を直線とすると，粗さ曲線  [G は式(3-11)，粗さの平均的位置 G は
式(3-12)で求められる． 
)
2
()( 0
22 waaRR  [[G  pfldd [0  
2
)( 0
waa  [G    2ppf ll d [  
³ 2/0 )(2 plp dl [[GG           (3-12) 
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·
©¨
§ ¸¸¹
·
¨¨©
§ ¹¸
·
©¨
§ °¯
°®­ ¸¸¹
·
¨¨©
§ 
22
2
2
2sin1 00
1222 w
pf
pw
pf
pf
pfpf
p
aal
laaRl
R
l
RlRl
l
 
ただし, 
2
4/22
0
plRRa
 ,  202 2 wpf aaRRl         (3-13) 
 
 
 
 
 
 
 
(3-11) 
図 3-3 スカート表面粗さ(条痕形状) 
100 μm 
5 μm  
条痕先端は摩耗により 
平らになっている 
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ただし，本計算モデルではライナの表面粗さ
は考慮していないため剪断流れに関する修正係
数は省略(60)した．剪断流れに関する修正係数は
速度 U である運動面の粗さによって移動し，静
止面の粗さによってせき止められる流量を付加
的に表すと考えられるためである．なお，図 3-
5 の矩形斜線部は 3.1.6 項において定義する摺
動面積である． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
したがって，油膜厚さを hとすると，局所油膜厚さ *h は次式(3-14)で与えられる． 
G[G  )(* hh            (3-14) 
3.1.2 項で述べたように本研究では基礎方程式として表面粗さ形状が考慮できる
Patir(21)(22)らの平均レイノルズ方程式(3-10)を用いた．座標系は図 3-5 に示すようにス
カート摺動方向を x軸，直角方向に y軸， z軸は紙面と直角方向で油膜の厚さ方向にと
った．時間を  t，平均油膜圧力を p，局所油膜厚さの平均を *h ，オイル粘度を μ，摺動
面速度を Uとすると，平均レイノルズ方程式は式(3-15)で示される． 
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式(3-15)の左辺は修正係数を含んだ圧力勾配による流量変化に関する項を示し，右辺
第１項はいわゆるくさび効果(Wedge 効果)を表す項で隙間へのオイルの流入による圧力
発生を意味し，右辺第２項は絞り効果(squeeze 効果)を表す項で隙間が狭くなることに
より発生する圧力を意味する． 
修正係数 yx II , は規則正しい粗さが繰り返される場合に適用される堀合ら(60)の式(3-
16)を用い，条痕形状を与えれば次式により求めることができる． 
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図 3-5 座標系 
 x 
 y 
 z 
図 3-4 条痕形状のモデル化 
Cylinder Liner 
Piston Skirt Surface 2/pl
G
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0 
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ただし，期待値 ][E は， 
³ 2/0 ** )(2][ pl npn dhlhE [[           (3-17) 
][ ** hEh  であるから式(3-11)(3-12)(3-14)(3-17)より 
t
h
t
h
w
w w
w * ，
x
h
x
h
w
w w
w * となる．         (3-18) 
したがって，式(3-18)を式(3-15)へ代入した次式(3-19)を解けばよい． 
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摩擦力は式(3-20)で示されるPatir(21)(22)らが導いた局所剪断応力 W を摺動面全体に積
分すれば良い．また修正係数 pff II , は規則正しい粗さが繰り返される場合に適用される
渡辺(60)，堀合ら(61)の式(3-21)より求めた． 
x
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3.1.5 境界潤滑の摩擦力 
ある粗さ分布を持つ表面どうしの接触理論は Greenwood(62)らの理論が有名である．こ
の理論ではある山の高さとある山の高さの接触(3.3.2 項，図 3-18，図 3-22)を確率論
的に求めている．表面粗さの分布関数は例えば正規分布などを仮定している．スカート
の表面では図 3-3 に示したようにライナと接触するのは規則正しい粗さ形状を持つ条痕
の摩耗した先端部であり，条痕の先端部が何ヶ所も線状(ライナの周方向)に接触してい
るイメージとなるため，Greenwood(62)らの確率論的な接触理論は適用できないと考えら
れる． 
一方曽田は混合潤滑面における負荷理論(63)の中で固体接触による荷重分担は油膜厚
さ，表面粗さ，摺動面の平均圧力などの関数として表されるとしており，後藤(64)らは
この理論をピストンリングに適用して境界潤滑の摩擦力を計算している． 
本研究では上・下死点付近などの油膜が薄い時における境界潤滑状態の摩擦力計算は
曽田の混合潤滑面における負荷理論の考え方を用い，油膜厚さと表面粗さだけの関数の
単純化した式とした．即ち， 
油膜厚さ h が固体接触が始まる油膜厚さ bh より薄くなる時，固体接触による荷重分
担比 lc は式(3-22)で表し(図 3-6)，この関数の定数は経験的に決定した． 
26.0
16.0
°¿
°¾
½
°¯
°®
­
¸¸¹
·
¨¨©
§ 
b
l h
hc           (3-22) 
ただし，h d hbである． 
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ここで bh は条痕の山の高さ(図3-4)，固体接触時の摩擦係数は bP を本研究では0.1と設
定した．式(3-23)に示すように油膜圧力が受け持つ荷重 whと固体接触により受け持つ
荷重 wbはスカート荷重(外力) wsと釣り合うとした． 
wbwhws             (3-23) 
ただし， lcwswb   
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
3.1.6 スカート摺動面積および摺動面形状 
ガソリンエンジンは運転時にピストンとライナの線膨張係数差，温度差によりスカー
ト部の外径がライナ内径より計算上大きな寸法となることを 2.5 節で述べた．計算上仮
想的なオーバラップ量が生じるのであるが(図 3-7)，実際にはライナの中に押し込まれ
ているため荷重が発生する．これをオーバラップ荷重と定義した．図 3-7 に示すように，
オーバラップしたスカート部とライナの切断面の面積と矩形の面積が同じになるように
矩形の長さ sb と幅 swを決定し，この矩形をスカート摺動面積と定義した．なお矩形の
長さ sb と幅 swの比は切断面の長さと幅の比と同じにした．この部分はオーバラップ荷
重が作用し油膜圧力が発生する領域であり油膜厚さも薄いと考えられるので，この面積
内には十分なオイルがあると仮定した．なお，本研究で問題とするフリクションはエン
ジンの暖機後であるのでオーバラップする条件のみを計算の対象としている． 
スカートはシリンダ内で摺動している時は油膜圧力により変形していると考えられる
ので，摺動面形状を正確に求めるには油膜圧力が発生する摺動時のスカート変形を計算
しなければならない．図 3-8 に油膜圧力が作用する時の静的なスカート変形をＦＥＭを
用いて求めた結果(65)を示すが，スカート全体が内側に狭まるような変形となっており，
摺動面のプロファイル自体の崩れは少ない．したがって，本研究では摺動面の形状は表
2-2 や表 2-6 に示したプロファイル諸元値をそのまま用いた． 
 
図 3-6 混合潤滑状態における荷重分担の計算 
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スカートプロファイルの TpL,  
BdL 部分(表 2-2, 2-6)は２次曲  
線を用いて設計されているので図 
 3-9 に示すように計算時の摺動部 
は２次曲線と直線の組み合わせで 
構成した．本計算法ではオーバラ 
ップ量が決まればスカート摺動面 
形状はプロファイル諸元値から決 
定できる． 
 
図 3-7 オーバラップ荷重とスカート摺動面積の定義 
Overlap 
Liner 
Skirt 
Skirt Bearing Area 
Overlap 
Overlap 
Force 
sb 
sw 
図 3-9 スカート摺動面の構成 
Overlap ２次曲線 直線 ２次曲線 
スカート摺動部長さ sb 
Mechanical Deformation 
due to Oil Film Pressure 
Skirt 
profile 
Piston 
50 μm 
図 3-8 スカート摺動面変形計算結果 
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3.1.7 筋状流れ部の摩擦力計算と油膜圧力終端条件(レイノルズの境界条件) 
油膜終端以降の後流領域では油と空気が混在し筋状の流れ(Striation)となっている
ことが和栗ら(66)(67)，金(68)(69)らの可視化によって確認されている．この領域は油膜圧力
は発生せず油膜圧力による荷重分担は生じないものの油の粘性による摩擦力は生じると
考えられる．本研究における筋状流れ部の摩擦力計算は三田(70)がリングの筋状流れの
摩擦力計算に用いた方法を用いる．以下に概略を記述する． 
筋状流れを図 3-10 のように仮定すると，筋状流れ領域内の任意の位置 )( sbxxx s dd に
おける筋状流れの幅が全幅に占める割合を Lとすれば 
swhswh s   L ，よって 
h
hs L            (3-24) 
また筋状流れ(striation)内の z方向の速度分布はどの位置でも直線的なクェット流で 
あるから，u を油膜内の x 方向の速度成分とすると，粘性による剪断応力 strW は式(3-
24)を代入して次式が得られる． 
2h
Uh
h
U
h
h
z
u
s
s
str PPw
wLPW            (3-25) 
油膜圧力の終端条件はレイノルズの境界条件を用いた．即ち，油膜の終端位置を xR と
すると，この位置において p=0, 0 ww xp とする．本研究では xR=xsとした． 
なお後端以外の摺動面の外周の境界条件もすべて p=0 とした． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
U 
図 3-10 筋状流れのモデル化 
スカート摺動部 
ライナ 
後流側は 
筋状の流れ sw 
sb 
オイル 
h hs 
xs x x 
 z 
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3.1.8 スカート荷重 
スカート部に作用する荷重はオーバラップにより発生するオーバラップ荷重とスラス
ト荷重である．スカート荷重は外力として作用し，油膜と固体接触によりこの荷重を受
け持つ．この荷重はピストンの動きやスカート剛性，プロファイルとも関連するため，
これらが考慮可能なように図 3-11 に示すようなスカート部をバネとダッシュポットで
構成したモデルを用いてスカート荷重を計算した．スカート剛性はバネで表し，バネは
5 mm 間隔で設けた．バネがフリーの時，バネの先端がスカートのプロファイル形状を
意味する．油膜のダンピング効果はダッシュポットにより表し，ダッシュポットの特性
値は経験値を用いた．バネの縮みをスカートの変形とし，スカート荷重は各々のばねが
縮むことにより発生する荷重を合計しスラスト側と反スラスト側それぞれに求めた．な
お，ライナは剛壁とし，ピストンリングやピストンピン回りのフリクションは考慮して
いない．このモデルの計算は汎用機構解析ソフトＡＤＡＭＳ(米国ＭＳＣ社開発，日本
での販売代理店：(株)電通国際情報サービス)によって行った． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
3.1.9 その他の入力項目 
スカート部のフリクション計算は以上述べてきた定義や計算式を用いて行うが，ここ
でスカートプロファイル(表 2-2, 表 2-6)以外の主な入力データの項目をエンジンⅠと
Ⅱとで整理して示し，あわせてスカート部フリクションの特徴を検討する． 
図3-12に2.5節において定義したオーバラップ量(OL)，3.1.6項において定義した摺動
面積(SA)，オーバラップ荷重(OW)とライナ温度(TL)との関係をオイルの絶対粘度(μ)を
加えて示した．スカートの場合，温度の増加に対してフリクションに影響するのはオイ
ル粘度の低下だけではなく，オーバラップ量の増加に伴なうオーバラップ荷重と摺動面
積の増加があるのが特徴となる．またスカートの仕様によってオーバラップ荷重と摺動
面積は大きく異なることが分かる． 
図 3-11 スカート荷重計算モデル 
オーバラップ，ピストン挙動， 
スラスト力により生ずるスカート荷重 
･･･ 
･･･ 
筒内圧 
回転方向 
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図 3-13 はエンジンⅡにおける摺動面積(SA)，オーバラップ荷重(OW)など，図 3-12
と同様の項目を回転速度(NE)に対して示した．エンジンⅡの場合は回転速度に対して
ライナ温度は生産エンジンのライナ温度に近い値を目標温度に設定(表 2-5)してあるの
で，ライナ温度との関係として見ることもでき，ライナ温度は図中に括弧で示した．こ
のエンジンのピストンでもスカートの仕様によってオーバラップ荷重と摺動面積は大き
く異なっている． 
以上述べてきたように，ピストンスカートの場合，スカートフリクションに影響する
荷重や摺動面積はライナ温度(オーバラップ量)に対して変化し，荷重や摺動面積はスカ
ート仕様による影響を大きく受けると言える． 
図 3-12, 3-13 にも示されているが，図 3-14 はオーバラップ量とオーバラップ荷重の
関係をそれぞれのピストンごとに再プロットしたものである．オーバラップ量とオーバ
ラップ荷重の関係は２次曲線で近似し，それぞれのピストンの２次曲線の係数を表 3-1
に示す．後述する(3.2.7 項)油膜厚さ分のオーバラップ荷重増加の補正はこの表 3-1 の
近似式によって行っている． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 3-12 ライナ温度とスカートフリクションに影響する各項目との関係 
    (エンジンⅠ，組込クリアランス25 μmの場合) 
(a) ライナ温度(TL)とオーバラップ量(OL)およびオイル粘度(μ) 
(b) ライナ温度(TL)とオーバラップ荷重(OW)および摺動面積(SA) 
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(a) エンジンⅠのピストンの場合 (b) エンジンⅡのピストンの場合 
図 3-14 オーバラップ量(OL)とオーバラップ荷重(OW) 
0
1000
2000
3000
4000
0 20 40 60 80
Overlap O L　μm
O
ve
rla
p 
Fo
rc
e 
O
W
  N Pistin A1Pistin B1
Pistin C1
0
1000
2000
3000
4000
0 20 40 60 80
Overlap O L　μm
O
ve
rla
p 
Fo
rc
e 
O W
  N Piston AA
Piston BB
図 3-13 回転速度とスカートフリクションに影響する各項目との関係 
    (エンジンⅡ，組込クリアランス60 μmの場合) 
(a) 回転速度(NE)とオーバラップ量(OL)およびオイル粘度(μ) 
(b) 回転速度(NE)とオーバラップ荷重(OW)および摺動面積(SA) 
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近似式 y=ax2+bx 
係数 a b 
ピストン AA 0.0331 1.979 
ピストン BB 0.0309 0.7696 
ピストン A1 0.0330 2.3415 
ピストン B1 0.0260 0.5603 
ピストン C1 0.0327 2.8118 
 
 
 
計算に用いたスカート表面粗さの諸数値を表 3-2 に示す． wp al , は使用したピストン
の表面粗さを実測し求めた(図 2-5(a)に粗さ測定例)．条痕の谷の部分の半径 Rは正確な
実測が困難であるため加工時の指示値(バイトの刃先半径)を用いた．ピストン AA, BB, 
A1, B1, C1 ともこれらの数値はほぼ同じであったため，スカートフリクションの計算
はすべて同じ数値を用いて行った． 
 
 
 
pl   mm wa   μm R   mm 0a   μm pfl   mm bh   μm 
0.23 1.0 0.8 4.15 0.108 7.3 
 
 
 
表3-2 スカート表面粗さ諸数値 
表3-1 スカート剛性２次曲線係数 
(9.8*y:N, x:μm)  
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3.2 スカート部フリクション数値計算法 
3.2.1 差分化のための分割と記号 
スカート摺動部を図 3-15(a)のように分割し，(b)に示すようにある格子点の座標を
( i , j )，分割幅をそれぞれ x' , y' とする． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
3.2.2 方程式の差分化 
平均レイノルズ方程式(3-19)の左辺第１項を中心差分近似式(71)(72)で表すと， 
       
°¿
°¾
½
°¯
°®
­   x
pph
x
pph
x
jijiji
jix
jijiji
jix 'PI'PI'
,1,
3
,2/1
,2/1
,,1
3
,2/1
,2/1
1  
jijiji ppp ,1,,1 ,,  で式を整理すると， 
        ^ `> jijijixjijixjijijix phhphx ,3,21,213,21,21,13,21,2121   III'P  
       @jijijix ph ,13,21,21  I     (3-26) 
同様に左辺第２項の差分式は 
        ^ `> jijijiyjijyjijijiy phhphy ,321,21,321,21,1,321,21,21   III'P  
        @1,321,21,  jijijiy phI     (3-27) 
( i , j ) 
y  
x  
Ｕ 
(a) スカート摺動部の分割 
図 3-15 スカート部の分割と記号 
j  
1j  
1j  
1i  i  1i  
x'
 
y'  
(b) 格子拡大図 
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また右辺第１項の差分式は 
x
hh
U
x
hh
U jijijiji ''
,1,1,2/1,2/1 36 
   となる．       (3-28) 
 
3.2.3 スクィーズ項( th ww )の計算 
スクィーズ項(3.1.4 項)の計算は浜武(31)らの方法を用いて行った． 
油膜が分担する荷重を whとすると， 
³³ pdxdywh            (3-29) 
h
t
h & w
w とし，式(3-23)を用いて， 
)(hFwbwsdxdyp & ³³ とおく．        (3-30) 
式(3-30)を h&で微分すると 
³³ ³³ c  )(hFdxdypdxdyhp s &&ww          (3-31) 
ただし，
h
pps &w
w           (3-32) 
h
p
&w
w を求めるために平均レイノルズ方程式(3-19)を h&で微分する． 
左辺第１項を h&で微分し，式(3-32)を用いると， 
¸¸¹
·
¨¨©
§ °¿
°¾½°¯
°®­ ¸¸¹
·
¨¨©
§
w
w
x
ph
xh
p
x
h
x
s
xx w
w
PIw
w
w
w
PIw
w 33
&  となる． 
同様に左辺第２項と右辺を h&で微分すると，psに関する式(3-33)が得られる． 
12
33
 ¸¸¹
·
¨¨©
§¸¸¹
·
¨¨©
§
y
ph
yx
ph
x
s
y
s
x w
w
PIw
w
w
w
PIw
w         (3-33) 
sp も差分法で求めれば式(3-31)より )(hF &c が求まる． 
t
hh w
w & はニュートンラフソン法(67)の式 
)(
)(
1
k
k
kk hF
hFhh &
&&&
c            (3-34) 
を用いて求めることができる． 
 
3.2.4 摺動面における境界条件 
油膜圧力の後端条件はレイノルズの境界条件を用いた．即ち，油膜圧力の油膜圧力
0 p ， 0 ww xp である点 Rx を油膜終端とする．なお後端以外の摺動面の外周の境界条
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件はすべて p=0 として計算を行った． 
3.2.5 摩擦力の計算 
流体潤滑による剪断応力 ji,W は式(3-20)を差分化すると 
x
pp
h
h
U jiji
jijipf
ji
jifji 'I
PIW
4
,1,1
,,
,
,,
          (3-35) 
同様に筋状流れ部の剪断応力 jistr ,W は式(3-25)より 
2
,
,,
ji
jisjistr h
UhPW            (3-36) 
摩擦力はこれらの剪断応力と局所面積の積を摺動面全体に求める(式(3-39))． 
 
3.2.6 逐次過緩和法(ＳＯＲ法)(74)による数値計算 
差分方程式を式(3-37)のように変形し，初期値 pi j,( )1 に適当な値を与え p pi jn i jn,( ) ,( )と 1  との
差が許容できる値になるまで計算を繰返すことにより圧力 jip , を求めることができる． 
 ^ `p p f p p p p pi jn i jn i jn i jn i jn i jn i jn,( ) ,( ) ,( ) ,( ) ,( ) ,( ) ,( )         1 1 1 1 1 11Z        (3-37) 
ただし，ω: 緩和係数，n: n 次近似を表す． 
 
圧力分布から負荷容量 wh が求められ，式(3-23)で示したスカート荷重 ws との釣り
合いを満足するかにより初期に与えた油膜厚さ hの値が正しいかどうかが判断でき，計
算を繰返すことにより油膜厚さ h が求まる． 
ある時刻(クランク角度)における油膜圧力 p と油膜厚さ h が求まればスカート部に発
生する摩擦力の合計 f は，流体潤滑の摩擦力を fh，固体接触による摩擦力を fb，筋状流
れ部の摩擦力を fstr，とすると，次式で求まる． 
bstrh ffff             (3-38) 
ただし， 
¦¦ jih yxf ,W''  
¦¦ jistrstr yxf ,W''           (3-39) 
lbb cwsf P  
wb1.0  
(3.1.5 項参照) 
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3.2.7 計算手順の概要 
以上の諸関係式から油膜圧力，油膜厚さ，摩擦力を求めるための数値計算のフロー
チャート図を図3-16に示す．計算の流れの概要は， 
 
①最初のクランク角度の hとスクィーズ項 th ww は仮定する． 
②平均レイノルズ方程式(3-19)の差分式(3-37)をＳＯＲ法で解き圧力分布 jip , を求める．
収束条件は )(,njip と )1(, njip の差が0.5％以内とした． 
③スクィーズ項の計算は式(3-30), (3-31)を満足するスクィーズ速度 h&をニュートンラ
フソン法で求める． 1kh& と kh& の差が0.2％以内になったとき収束したと判定した． 
④得られたスクィーズ速度から次のクランク角度の油膜厚さ hはオイラー法(73)により
求める． 
⑤クランク角度を進めて油膜厚さを求め，サイクル的に収束するまで計算を繰返し，摩
擦力を求める．クランク角度 0 度と 720 度の油膜厚さの差が 1％以内となった時，収
束したと判定した． 
⑥3.1.8 項で求められるスカート荷重は油膜厚さ分による荷重の増加は考慮されないの
で油膜厚さ分オーバラップ量が増えるとし，図 3-14，表 3-1 のオーバラップ量とオ
ーバラップ荷重の関係を用いスカート荷重を補正する．補正した新たなスカート荷重
を用いて再度計算を行い，油膜厚さがサイクル的に収束するまで計算を繰返す．収束
の判定はクランク角度 90 度においてスカート荷重補正前の油膜厚さと荷重補正後の
油膜厚さの差が 1％以内か否かで行った． 
 
ここで数値計算の際のスカート部分割数(格子点数)と計算精度，計算時間について調
べた結果を図 3-17 に示す．格子点数が 700 以上ではフリクションの値はある一定値に
近づいており，これ以上分割数を増やす必要がないことが分かる．したがって本研究で
は分割数を 26×26(格子点数 729)程度とし計算時間の短縮を図った．また本計算法では
計算途中での振動や発散はなく，すべての計算条件で収束した． 
なお，プログラムはマイクロソフト Visual C++ Ver. 6.0 を用いて作成し，パソコン
で計算を実行した． 
 
 
 68 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 3-16 スカート部計算のフローチャート 
式(3-37)の jip , はＳＯＲ法で解き，油膜が分担できる荷重 wh を求める 
式(3-33)の psをＳＯＲ法により解き，psの積分値 )(hF &c を求める 
式(3-30)より )(hF & を求める 
h&をニュートンラフソン法の式(3-34)を用いて繰り返し計算する 
1kh& と kh& の差が 
0.2％以内か 
次のクランク角度 1T の油膜厚さ 1Th は 
dthhh & 1T  
流体摩擦力の計算 
筋状部摩擦力の計算 
固体接触摩擦力の計算 
油膜厚さから固体接触の荷重 wb を求める 
スカート荷重 ws から油膜分担荷重求 wh を求める 
入力データの読み込み 
ボア，ストローク等のエンジン諸元，運転条件，オイル粘度 
摺動面形状・面積，表面粗さ，スカート荷重データ，など 
クランク角度 
720 度か 
クランク角度 0 と 720 度の 
油膜厚さ h0と h720の差は 1％以内か 
表(3-1)により油膜厚さ分のオーバラップ荷重を 
補正し新たなスカート荷重を求める 
クランク角度 90 度における 
スカート荷重補正前の油膜厚さ h90(n)と補正後 h90(n+1)の 
差は 1％以内か 
終了 
最初のクランク角度T の初期油膜厚さ h， h&は仮定する ① 
② 
③ 
④ 
⑤ 
⑥ 
⑥ 
No 
No 
No 
No 
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図 3-17 スカート部の格子点数(分割数)と計算精度および時間 
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3.3 リング部のフリクション計算法 
3.3.1 計算の目的と方針 
リング部のフリクションはスカート部と同程度かやや大きい．ピストン全体のフリク
ションの把握のためにピストンリングについてもフリクション計算法を構築し，フリク
ションの要因解析，フリクション低減に役立てることを目的とする．本研究では表面粗
さを考慮できる三田(35)～(37)(70)らの計算方法を用いる．ただし，三田らの計算方法では
燃焼圧による荷重を考慮していないため，本研究では燃焼圧による荷重を考慮できるよ
うに新たに改良を加えた． 
 
3.3.2 記号およびモデル化 
(a) 記号の説明と無次元化 
ピストンリング計算に使われる記号について説明する．記号は有次元の場合は小文字
とし，無次元化した場合は大文字で表す．ただし最初から大文字の記号は添字 N で表す． 
 
CA   ：滑り面全体の接触面積 [mm2] 
CdA   ：単位面積当りの接触面積(  A blC / ) 
b   ：リングの実摺動面幅 [mm] 
1b   ：リング摺動方向のダレ部の長さ [mm] 
Fb   ：古浜の境界条件における油膜終端位置(  b b1) [mm] 
1E   ：リングのヤング率 [Pa] 
2E   ：ライナのヤング率 [Pa] 
Ec  ：２表面の合成ヤング率( 1222121 }/)1(/)1{(  EE QQ ) [Pa] 
hf   ：流体の摩擦力 [N] 
Cf   ：境界潤滑状態の摩擦力 [N] 
strf   ：筋状(striation)流れ部おける摩擦力 [N] 
f   ：摩擦力の合計( strCh ffff  ) [N] 
h   ：位置 xにおける油膜厚さ [mm] 
dh   ：リングのダレ量 [mm] 
mh   ：プロフィール中央平坦部における油膜厚さ [mm] 
th   ：局所油膜厚さ [mm] 
th   ： htの平均(Patir(21)(22)らの定義による) [mm] 
Oh   ：油膜終端における油膜厚さ [mm] 
l   ：リングの周方向長さ [mm] 
p   ：油膜圧力 [Pa] 
p   ： pの局所平均(Patir(21)(22)らの定義による) [Pa] 
1p   ：筒内圧（トップランド圧） [Pa] 
2p   ：2nd ランド圧 [Pa] 
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Cp   ：接触部における面圧( CC AW / ) [Pa] 
t   ：時間 [sec] 
U   ：リングの滑り速度 [m/sec] 
W   ：リングに作用する全法線荷重(外力) [N] 
CW   ：滑り面全体における接触部で支持される法線荷重 [N] 
CdW   ：単位面積当りの接触荷重( lbWC / )  [N/mm2] 
hW   ：油膜で支持される法線荷重 [N] 
zx,   ：リング摺動面の座標系 
Rx   ：レイノルズの境界条件における油膜終端位置 [mm] 
D   ：境界潤滑膜の剪断強度を与える式(3-109)中の経験定数(0.08～0.3) 
E   ：球状先端の曲率半径(すべて同じ値と仮定する) [mm] 
J   ：表面粗さの方向性パラメータ 
G   ：中心線を基準とした表面曲線の高さ [mm] 
K   ：球状突起の面密度 [1/mm2] 
L   ：リング後方領域における筋状流れ部の幅の割合 
P   ：オイルの粘度(絶対粘度) [Pa･s] 
1Q   ：ピストンリングのポアソン比 
2Q   ：シリンダライナのポアソン比 
V   ：２表面の合成ＲＭＳ粗さ( 2221 VV  ) [mm] 
1V   ：ピストンリングのＲＭＳ粗さ [mm] 
2V   ：シリンダライナのＲＭＳ粗さ [mm] 
CW   ：境界潤滑における剪断応力(単位面積当りの境界摩擦力) [Pa] 
hW   ：粘性による剪断応力(単位面積当りの摩擦力) [Pa] 
strW   ：筋状流れ部における剪断応力(単位面積当りの摩擦力) [Pa] 
0W   ：境界潤滑膜剪断強さ，式(3-109)中の定数 [Pa] 
（面圧 0 p の時，2 MPa とする） 
SX II ,  ：Patir(21)(22)らの定義による圧力流れ，剪断流れに関する修正係数 
Sfpff III ,,  ：Patir(21)(22)らの定義による摩擦力に関する修正係数 
KEV   ： 粗さ形状に関する経験定数，0.05 とする 
EV /   ： 粗さ形状に関する経験定数，0.0001～0.001 とする 
 
＜無次元化＞ 
ここで無次元化に関する定義式をまとめて記述する． 
①滑り方向座標 x及び関連変数 
基準長さをリングの摺動長さ bにとり無次元化する． 
b
bB
b
xX
b
xX
b
xX
b
xX FFOOSSRR      ,,,,  
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②油膜厚さ及び関連変数 
基準長さは合成ＲＭＳ粗さV にとり無次元化する． 
VVVV
t
t
d
d
m
m
hHhHhHhH     ,,,  
③時刻 
クランク角速度Z を基準として無次元化する． 
tT Z  
④滑り速度U  
基準を CR(クランク半径)とする． 
ZRN C
UU   
⑤圧力 
無次元化した時の数値が桁違いに大きくあるいは小さくならないように PV , を用い
て無次元化する．⑥，⑦，⑧も同様である． 
2
2
21
2
1
22
6
,
6
,
6
,
6
p
bR
Pp
bR
Pp
bR
Pp
bR
P ZP
V
ZP
V
ZP
V
ZP
V      
⑥法線荷重(リング周方向の単位長さ l ) 
l
W
bR
WN  2
2
6 ZP
V  
l
W
bR
W hhN  2
2
6 ZP
V  
l
W
bR
W CCN  2
2
6 ZP
V  
⑦剪断応力，または単位面積当りの摩擦力 
CCAstrstrhAh RRRR
WZP
VWZP
VWZP
VWZP
V     ΤΤΤΤ ,,, 00  
⑧摩擦力(単位長さ当り) 
l
f
bR
F
l
f
bR
F
l
f
bR
F
l
f
bR
F strstrCChh     ZP
V
ZP
V
ZP
V
ZP
V ,,,  
⑨固体接触面積 
dC
C
NC Abl
AA    
⑩その他 
RC
bL   
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(b) ピストンリングのモデル化および仮定 
図 3-18(a)(b)に表面粗さ，境界潤滑における摩擦力を考慮したピストンリングのモ
デル図を示す．リング，ライナの摺動面はともにある粗さがあるとし，摺動面形状は古
浜(23)と同じく放物線と直線から構成した．局所油膜厚さ th は図 3-18(b)に示すとおり
リングとライナ間の粗さを含めた局所的な油膜厚さである． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
＜仮定＞ 
本研究で行うピストンリングの計算においては次の仮定を行う． 
(1) リングの摺動面には十分なオイルがあるものとする．この仮定は Top リング，2nd
リング，オイルリングすべてに適用する． 
放物線 直線部 
b1 
b 
hd 
hm 
接触面積 AC 
外力 W(法線荷重) 
x 
z 
0 
滑り速度 U 
RMS 粗さ V 1 
RMS 粗さ 
V 2  
bF b1 
ライナ 
リング 
(a) ピストンリング全体のモデル 
オイル 
図 3-18 ピストンリングのモデル化 
(b) 粗さの拡大図 
ライナ 
リング 
h
1G
2G 
21 GG  hht  
21 GGG   
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(2) リングの捩じれや摺動面の傾きはないとする． 
(3) 油膜の終端条件にはレイノルズの境界条件を用いる． 
 
ここで図3-19に油膜終端部条件の代表的な例を示す．図の(a)は古浜(23)の境界条件を
示す．油膜終端は直線部の終わりに固定している．油膜終端を固定できるので計算が簡
単になる利点がある．図3-19(b)は本研究で用いるレイノルズの境界条件であり，p=0, 
∂p/∂x=0となる点を油膜終端 Rx とし，xR は条件により変化する．すべり軸受などで使
われる一般的な境界条件である．古浜の境界条件はすべり速度が速い場合には適応でき
るが，上下死点などすべり速度が小さくなり油膜が薄くなっていく時には適応できない．
ただし，計算式導入の過程では説明の簡単化のため古浜の境界条件についても記述する． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 図 3-19 油膜圧力終端の境界条件 
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3.3.3 筒内圧を考慮したフリクション計算法(古浜の境界条件) 
(a) 油膜厚さの計算式 
油膜厚さを求める基礎方程式はスカート部の計算と同様に表面粗さを考慮した
Patir(21)(22)らの平均レイノルズ方程式を用いる． 
x 軸を図 3-18(a)に示したようにリングの摺動方向にとり，位置 x における油膜厚さ
を h，油膜圧力を p，局所油膜厚さの平均を th (図 3-18(b))，修正係数を sX II , ，オイ
ル粘度を P，リングの摺動速度を U，時間を t とすると，平均レイノルズ方程式は１次
元の場合，式(3-10)より式(3-40)で表される．式(3-40)の左辺は修正係数を含んだ圧力
勾配による流量変化に関する項を示し，右辺第１項は修正係数を含んだくさび効果
(Wedge 効果)を表す項で隙間へのオイルの流入による圧力発生を意味し，右辺第２項は
絞り効果(squeeze 効果)を表す項で隙間が狭くなることによる圧力発生を意味する．な
お修正係数 sX II , ，は Patir らが提案した経験式を用いるが 3.3.6 項に後述する． 
t
h
xx
hU
x
ph
x
tst
X w
w
w
IwVw
w
w
w
PIw
w ¸¸¹
·
¨¨©
§  ¸¸¹
·
¨¨©
§
212
3
       (3-40) 
仮定によりリングの傾きや捩じれがないので，時刻 t における油膜厚さ h は次のように
変数分離できる． 
)()(),( 1 xhthtxh m           (3-41) 
したがって， 
dt
dh
t
h m w
w ，
dx
dh
x
h 1 w
w          (3-42) 
ただし，式(3-41)において )(thm はリングの中央付近の直線部分の油膜厚さ(図 3-18)，
)(1 xh はリング摺動面のプロファイルを表す関数である． 
リングプロファイルは直線と放物線から成るとしたので，h1(x)は次式により表される． 
  bxbb
b
bbxhxh
bbxbxh
bx
b
xbhxh
d
d
 ¿¾
½®¯­  
  
 ¸¸¹
·
¨¨©
§  
1
2
1
1
1
111
1
2
1
1
1
)(
0)(
0)(
      (3-43) 
Patir(21)(22)らによれば，局所油膜厚さの平均 th は粗さの分布関数を )(G) とすると，式
(3-44)で表している．この式の意味は以下の通りである． 
局所油膜厚さの平均 th は th ×粗さ分布の確率の総和となる． G が最小となるのは
0 th の時であり， G hh t (図3-18(b)参照)なので， 0 th の時， h G となる．した
がって， h から∞まで積分すればよいことになる． 
³ f  ht dhh GG)G )()(          (3-44) 
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簡単のため正規分布の近似式(3-45)を用いると， 
32
3
1
96
35)( °¿
°¾
½
°¯
°®
­
¹¸
·
©¨
§ V
G
VG)   VG 3   
   0    VG 3!  
式(3-44)と式(3-45)とから 
^ `
3
3))))528(70(140(128(35
256
3 222
! 
  
Hh
Hzzzzzh t
V
    (3-46) 
時間で微分し，無次元化表示すると， 
T
H
T
Ht
w
w w
w O           (3-47) 
ただし， 
31
3))))521(35(35(16(
32
1 222
! 
  
H
HzzzzO     (3-48) 
^ `
3
3))))528(70(140(128(35
256
3 222
! 
  
HH
HzzzzzHt     (3-49) 
ただし， 3Hz  ， VhH   
 
式(3-47)，式(3-48)を用いて平均レイノルズ方程式(3-40)を表示すると， 
T
HL
XX
HU
X
PH
X
st
NX w
wOw
Iw
w
w
w
wIw
w 23 ¸¸¹
·
¨¨©
§  ¸¸¹
·
¨¨©
§       (3-50) 
式(3-42)を無次元化すると， 
dT
dH
T
H m w
w  であり，これは X によらない．      (3-51) 
したがって式(3-50)は X について積分可能である．積分定数を 0C とすると 
  003 2 CdxTdHdLHUXPH
xm
stNX  ³ OIwwI  
ここで積分部分を式(3-52)のようにおくと 
³ X dx0 O/           (3-52) 
3
0
33 2 H
C
HTd
HdL
H
HU
X
P
XX
m
X
st
N III
I
w
w /        (3-53) 
さらに表示を簡単にするため次式(3-54)を用いると 
(3-45) 
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33
32
31
1)(
)(
)(
H
XF
H
XF
H
HXF
X
D
X
D
X
St
D
I
I
/
I
I
 
 
 
 
)()(2)( 3021 XFCXFdT
dHLXFU
X
P
DD
m
DN  w
w       (3-55) 
積分定数を 1C とし更に X で積分し，次式(3-56)を用いて表示を簡単にすると 
xdXFXF
xdXFXF
xdXFXF
X
D
X
D
X
D
³
³
³
 
 
 
0
33
0
22
0
11
)()(
)()(
)()(
 
13021 )()(2)( CXFCXFdT
dHLXFUP mN        (3-57) 
リングの端にかかる圧力は， 10 PPX   において (トップランド部の圧力)，
2PPBX F   において (セカンドランド部の圧力)であることより 10, CC を求める. 
)(
)(2
)(
)(
)( 3
2
3
1
3
21
0
F
Fm
F
F
N
F BF
BF
dT
dHL
BF
BFU
BF
PPC   
11 PC   
これらを式(3-57)に代入すると 
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)(
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)(
)()( 3
3
21
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2
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1 XFBF
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BFXF
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BF
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
¿¾
½®¯­ ¿¾
½®¯­   
(3-59) 
油膜圧力による負荷容量 NhW は ³ FBhN dxPW 0 であるので， 
式(3-59)を積分し，積分部分の表示を簡単にした次式(3-60)で置き換えると 
xdXFXF
xdXFXF
xdXFXF
X
S
X
S
X
S
³
³
³
 
 
 
0
33
0
22
0
11
)()(
)()(
)()(
 
)(
)(
)(
)(
)()(2)(
)(
)()(
3
3
21
1
3
3
2
23
3
1
1
FS
F
F
FS
F
F
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m
FS
F
F
FSNhN
BF
BF
PPBP
BF
BF
BFBF
dT
dHLBF
BF
BFBFUW

¿¾
½®¯­ ¿¾
½®¯­  
　　　　　
   (3-61) 
(3-58) 
(3-54) 
(3-56) 
(3-60) 
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さらに式の表示を簡単にするため，式(3-62)を用いると 
)(
)(
)()( 3
3
1
11 FS
F
F
FS BFBF
BFBFZ   
)(
)(
)()( 3
3
2
22 FS
F
F
FS BFBF
BFBFZ          (3-62) 
)(
)( 33
21
11 FS
F
FP BFBF
PPBPZ   
121 2 PmNhN ZZdT
dHLZUW          (3-63) 
2
11
2 ZL
ZZUW
dT
dH PNhNm

          (3-64) 
式(3-64)は１階の常微分方程式であり数値計算可能である． 
 
(b) 摩擦力の計算式 
Patir(21)(22)らの提案による表面粗さを考慮した粘性による剪断応力 hW をリングに適
用して三田(70)が導いた式(3-65)を用いて摩擦力を計算する．この式はオイル粘性によ
る剪断抵抗成分と表面粗さの突起の側面に作用する抵抗の総和，および剪断流れに関す
る修正係数 pfSff III ,, とから成っている．本研究では剪断流れに関する修正係数 
pfSff III ,, は 3.3.6 項に後述する Patir(21)(22)らが提案した経験式を用いた． 
 
 ^ `  ^ `hVhV
x
pV
h
U
pfrtrSfrfh Iw
wIIPW 2/121 111       (3-65) 
ただし，２表面の合成ＲＭＳ粗さV は 2221 VVV  ，ピストンリングおよびライナの
ＲＭＳ粗さをそれぞれ 1V ， 2V ，
2
1
1 ¹¸
·
©¨
§ V
V
rV とする． 
無次元化表示すると摩擦力 AhΤ は 
 ^ `  ^ `HVHV
X
PV
H
U
pfrtrSfrf
N
Ah Iw
wII 2/1621 111  Τ      (3-66) 
式(3-58)を式(3-55)に代入すると 
)(
)(
)(
)(
)()(2)(
)(
)()( 3
3
21
3
3
2
23
3
1
1 XFBF
PPXF
BF
BFXF
dT
dHLXF
BF
BFXFU
X
P
D
F
D
F
F
D
m
D
F
F
DN

¿¾
½®¯­ ¿¾
½®¯­  w
w  
(3-67) 
更にこれを式(3-66)へ代入すると 
 79 
   
^ ` ^ `
^ ` »¼
º«¬
ª 
»¼
º«¬
ª 
»¼
º
¿¾
½®¯­ 
«¬
ª 
 
)()2/1(
)(
6
)()2/1(
)(
)()()2/1(12
)()2/1(
)(
)()()2/1(6
)21(
311
3
21
311
3
2
211
311
3
1
111
1
XFHVHV
BF
PP
XFHVHV
BF
BFXFHVHV
dT
dHL
XFHVHV
BF
BFXFHVHV
H
V
U
Dpfrtr
F
Dpfrtr
F
F
Dpfrtr
m
Dpfrtr
F
F
Dpfrtr
Sfrf
N
Ah
I
II
II
II
　
Τ
 
次式(3-69)を用いて式の表示を簡単にすると， 
^ `
^ `
^ ` )()2/1()(
)()2/1()(
)()2/1()(
)21(
)(
2117
1116
3115
1
4
XFHVHVXF
XFHVHVXF
XFHVHVXF
H
V
XF
DpfrtrD
DpfrtrD
DpfrtrD
Sfrf
D
I
I
I
II
 
 
 
 
 
 
)(
)(
6)(
)(
)()(12
)(
)(
)()(6)(
5
3
21
5
3
2
7
5
3
1
64
XF
BF
PPXF
BF
BFXF
dT
dHL
XF
BF
BFXFXFU
D
F
D
F
F
D
m
D
F
F
DDNAh
»¼
º«¬
ª 
»¼
º«¬
ª
¿¾
½®¯­  Τ
    (3-70) 
式(3-70)を 0 X から FBX   まで積分すれば単位長さ(y 軸方向，リングの周方向)当り
の流体摩擦力 hF が得られる． 
)(
)(
6)(
)(
)()(12
)(
)(
)()(6)(
5
3
21
5
3
2
7
5
3
1
64
0
F
F
F
F
F
F
m
F
F
F
FFN
B
Ahh
BF
BF
PPBF
BF
BFBF
dT
dHL
BF
BF
BFBFBFU
dXF
F
»¼
º«¬
ª 
»¼
º«¬
ª
¿¾
½®¯­  
 ³ Τ
     (3-71) 
ただし， 
xdXFXF
xdXFXF
xdXFXF
xdXFXF
X
D
X
D
X
D
X
D
³
³
³
³
 
 
 
 
0
77
0
66
0
55
0
44
)()(
)()(
)()(
)()(
 
(3-68) 
(3-69) 
(3-72) 
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さらに次式(3-73)を用いて式を簡単に表示すると， 
¿¾
½®¯­  )()(
)()(6)( 5
3
1
643 F
F
F
FF BFBF
BFBFBFZ  
)(
)(
)()( 5
3
2
74 F
F
F
F BFBF
BFBFZ          (3-73) 
)(
)( 53
21
2 F
F
P BFBF
PPZ   
243 612 PmNh ZZdT
dHLZUF          (3-74) 
 
3.3.4 筒内圧を考慮した計算式(レイノルズの境界条件) 
(a) 油膜厚さの計算式 
前項の古浜の式の場合は油膜終端位置 X=BF(図 3-19(a))は固定であったが，レイノ
ルズの境界条件では油膜終端位置を OX とすると，XOは変数となり， OXX  において 
0,0   
X
PP w
w           (3-75) 
であるので，式(3-59)の BFの代わりに XOを代入すると， 
)(
)(
)(
)(
)()(2)(
)(
)()( 3
3
21
13
3
2
23
3
1
1 XFXF
PPPXF
XF
XFXF
dT
dHLXF
XF
XFXFUP
OO
Om
O
O
N

¿¾
½®¯­ ¿¾
½®¯­   
           (3-76) 
油膜圧力による負荷容量 NhW は式(3-76)を積分すればよい． 
³ OXhN dxPW 0           (3-77) 
積分部分の表示を簡単にするため式(3-60)を用いると， 
)(
)(
)(
)(
)()(2)(
)(
)()(
3
3
21
1
3
3
2
23
3
1
1
OS
O
O
OS
O
O
OS
m
OS
O
O
OSNNh
XF
XF
PPXP
XF
XF
XFXF
dT
dHLXF
XF
XFXFUW

¿¾
½®¯­ ¿¾
½®¯­  
  (3-64) 
さらに式を単純化して表示するため，次式(3-79)を用い 365 ,, PZZZ で置き換えると， 
)(
)(
)()( 3
3
1
15 OS
O
O
OS XFXF
XFXFZ   
)(
)(
)()( 3
3
2
26 OS
O
O
OS XFXF
XFXFZ          (3-79) 
)(
)( 33
21
13 OS
O
OP XFXF
PPXPZ   
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365 2 PmNhN ZZdT
dHLZUW          (3-80) 
 35
62
1
PNhN
m ZZUW
ZLdT
dH          (3-81) 
即ち， OX が求まれば古浜の境界条件と同様に式(3-81)は１階の常微分方程式となる． 
一方， OX を求めるのは式(3-67)より 
)(
)(
)(
)(
)()(2)(
)(
)()( 3
3
21
3
3
2
23
3
1
1 XFXF
PPXF
XF
XFXF
dT
dHLXF
XF
XFXFU
X
P
D
O
D
O
O
D
m
D
O
O
DN

¿¾
½®¯­ ¿¾
½®¯­  w
w  
           (3-82) 
OXX  の位置では 
0)(
)(
)(
)(
)()(2)(
)(
)()( 3
3
21
3
3
2
23
3
1
1  ¿¾
½®¯­ ¿¾
½®¯­  OD
O
OD
O
O
OD
m
OD
O
O
ODN XFXF
PPXF
XF
XFXF
dT
dHLXF
XF
XFXFU
           (3-83) 
次式(3-84)による 121 ,, OPOO ZZZ を用いて式を簡単に表示すると， 
)(
)(
)()( 3
3
1
11 OD
O
O
ODO XFXF
XFXFZ   
)(
)(
)()( 3
3
2
22 OD
O
O
ODO XFXF
XFXFZ          (3-84) 
)(
)( 33
21
1 OD
O
OP XFXF
PPZ   
02 121   oPOPOmON DZZdT
dHLZU        (3-85) 
式(3-81)と式(3-85)を )()( TXTH Om と についての連立微分方程式と見なしてこれらを
解けば良い． 
 
(b) 摩擦力の計算式 
式(3-67)を式(3-55)へ代入すると 
   
^ ` ^ `
^ ` »¼
º«¬
ª 
»¼
º«¬
ª 
»¼
º
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½®¯­ 
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1
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XFXFHVHV
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dHL
XFHVHV
XF
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Dpfrtr
O
Dpfrtr
O
O
Dpfrtr
m
Dpfrtr
O
O
Dpfrtr
Sfrf
NAh
I
II
II
IIΤ
(3-86) 
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式(3-69)を用いて式を簡単に表示すると， 
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6)(
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)()(12
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)()(6)(
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3
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5
3
2
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5
3
1
64
XF
XF
PPXF
XF
XFXF
dT
dHL
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    (3-87) 
式(3-87)を 0 X  から OXX   まで積分すると単位長さ(y 軸方向，リングの周方向)当
りの流体摩擦力 hF が得られる． 
)(
)(
6)(
)(
)()(12
)(
)(
)()(6)(
5
3
21
5
3
2
7
5
3
1
64
0
O
O
O
O
O
O
m
O
O
O
OON
X
Ahh
XF
XF
PPXF
XF
XFXF
dT
dHL
XF
XF
XFXFXFU
dXF
O
»¼
º«¬
ª 
»¼
º«¬
ª
¿¾
½®¯­  
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式(3-89)を用いて表示を簡単にすると， 
¿¾
½®¯­  )()(
)()(6)( 5
3
1
647 O
O
O
OO XFXF
XFXFXFZ  
)(
)(
)()( 5
3
2
78 O
O
O
O XFXF
XFXFZ          (3-89) 
)(
)( 53
21
4 O
O
P XFXF
PPZ   
487 612 PmNh ZZdT
dHLZUF          (3-90) 
(3-88) 
 83 
3.3.5 筋状流れ領域内の摩擦力計算法 
油膜終端以降の後方領域では油と空気層が混在し筋状の流れ(Striation)となってい
ることは既に述べたとおりであり，この領域での油の剪断による摩擦力は三田(70)と同
様の方法で計算する．以下に概略を述べる．図 3-20 に示すように筋状流れ部には規則
正しい気相部があるモデルとした． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
筋状流れ領域内の任意の位置 x x x bO( )d d  における筋状流れの幅が全幅に占める割合
を Lとすれば， 
lhlhO L  
h
hO L            (3-91) 
また筋状流れ(striation)内の z方向の速度分布 uはどの位置でも直線的なクェットな流
れであるから，粘性による剪断応力 strW は 
図 3-20 筋状流れのモデル図 
完全油膜領域 
気相部 
筋状流れ 
(新たに摩擦力を 
 考慮する領域) 
A A 
ＡＡ断面 
 z 
 x 
x =xo 
 h 
0 
 hO 
 b 
 U 
 x 
リング 
ライナ 
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2h
Uh
h
U
h
h
y
u
O
O
str PPw
wLPW            (3-92) 
筋状流れ部摩擦力 strf は strW を筋状領域にわたって積分して 
dx
h
Uhdxf
b
x
b
x
Ostrstr
OO
³³   21PW         (3-93) 
表面粗さを考慮した場合，式(3-65)で 0 ww xp とおき， hhO L をかけて Ox から bまで
積分すれば，式(3-94)を得る． 
dx
h
V
Uhf
b
x
sfrf
Ostr
O
³  2 1)21( IIP        (3-94) 
式(3-94)を無次元表示すれば(3.3.2 項) 
 Xd
H
V
HUF
OX
sfrf
ONstr ³  1 2 1)21( II        (3-95) 
油膜終端位置 Ox はレイノルズの境界条件における油膜終端位置 Rx とした． 
 
3.3.6 Patir らの修正係数の式 
以下に示す圧力流れ，剪断流れに関する修正係数は Patir(21)(22)らが提案した式を用い
た． J は Patir らによれば図 3-21 に示すとおり摺動方向に対する粗さの(突起の)方向性
を表す係数である．本研究では後述する表 3-3 に示す J の値を用いて油膜厚さ，摩擦力
の計算を行った． 
 
),(),( 2211 JJI HVHV SrSrS ))         (3-96) 
ただし， 
2
1
1 ¹¸
·
©¨
§ V
V
rV  
1
2
2
2 1 rr VV  ¹¸
·
©¨
§ V
V  
  
5)25.0exp(
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1
! 
  
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HHHHAS DD) D       (3-98) 
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(3-97) 
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H
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ただし
)
DD)
J)J)I
I
D
 
DCAAA ,,,,,,,,,, 654321321 DDDDDD  は定数であり，Patir らは文献(21)(22)の
中でこれらの値を表で示してあるが，本研究では表の値を基に次に示すように近似式化
して用いた．Patir らが示した表と，表よりプロットしたグラフおよび近似式の例は付
録 A.1 に示す． 
 
2
1 00426896.0146973.099507.1 JJ  A  
)ln(377577.007657.12 J A  
32
3 0401518.0607069.077645.27498.13 JJJ  A  
2
1 00466119.0103780.009179.1 JJD   
32
2 0025537.00461904.0247348.0722505.0 JJJD   
)1(08.0),1(05.0),1(03.03 !    JJJD  
)ln(0562819.0307143.24 JD   
32
5 0012247.00293965.0246159.023838.2 JJJD   
2
6 00237014.0030627.00929623.0 JJD   
)ln(212565.09.0 J C      1dJ  
32 0105139.0192306.0970042.0688250.1 JJJ  C   1!J  
32 00348405.00560067.0315112.057407.1 JJJ  D  
 
^ `
^ `
とした
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(3-100) 
(3-102) 
(3-101) 
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3.3.7 接触理論による摩擦力の計算法 
規則正しい形状が繰り返されるスカート部表面と異なり，リングとライナの表面粗さ
はランダムな形状と考えられる．本研究で行った固体接触時の摩擦力の計算は三田(35)～
(37)(70)らと同様の方法をとった．以下にその概略を記す．基本となっているモデルは
Greenwood, Tripp ら(62)の球状突起の集合が弾性接触するモデルであり，表面粗さは先
端が球状の突起からなると仮定している． 
単位面積当りの弾性接触部の面積(図 3-18 および図 3-22 参照)を ACd ，支持する荷重
をWCd， E を球状突起の曲率半径(すべて同一寸法と仮定)，Kを球状突起の面密度，V
を２表面(リングとライナ)の合成粗さ， Ecを２表面の合成ヤング率とすると，最終的
に三田ら(35)～(37)(70)は式(3-103), (3-104)を導いた． 
 VKEVS hFACd 0.222 )(          (3-103) 
 VEVKEVS hFEWCd 5.22)(15
216 c        (3-104) 
ただし， 
³ f  x nn dssxsxF )()()( )          (3-105) 
であり，これはある油膜厚さにおいて，突起高さの分布から得られる突起個々の接触部
の面積あるいは圧力の総和を求めるための項である． )(s) は突起高さの分布関数であ
り，正規分布の近似式(3-106)を用いる． 
 
リング 
ライナ 
摺動方向 
h 
(a) リングとライナ間の粗さ 
(b) 粗さの方向性と J の関係 
図 3-21 Patir らによる J の定義 
1!J 1 J 1J
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^ `
30
331
96
35)(
32
! 
  
s
sss)       (3-106) 
よって 
 ^ `
 ^ `³
³
 
 
3 325.2
5.2
3 320.2
0.2
3/1
96
35)()(
3/1
96
35)()(
H
H
dssHsHF
dssHsHF
       (3-107) 
滑り面全体での接触荷重 CW ，及び接触面積 CA は式(3-108)より求めることができる． 
³c bC dxhFlEW 0 5.22 )/()(15216 VEVKEVS  
³ bC dxhFlA 0 0.222 )/()( VKEVS  
ところで， E ，Kやこれらの積であるKEV は実際には求めることが困難な数値である．
したがって本研究では三田らと同じ値を用いて計算を行った(表 3-3)． 
固体接触は金属－金属間の分子レベルの接触は実際には少ないと考えられる．固体接
触といっても金属－金属の間には分子レベルのオイルの層(図 1-6(a)参照)，いわゆる
境界潤滑膜が存在している．そこで接触部の表面はすべて境界潤滑膜で覆われていると
仮定し，単位面積あたりの境界摩擦力 CW を Briscoe(75)の提唱した次の経験式で求める． 
)(0 CCCCC AWpp   DWW         (3-109) 
接触による摩擦力 Cf は CW を接触面積 CA にわたって積分する事により得られる． 
³   
CA
CCCC WAdAf DWW 0         (3-110) 
ただし，定数D , 0W は三田(70)と同じ値を用いた(表 3-3)． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
(3-108) 
図 3-22 リングとライナ間の粗さ先端の弾性接触 
(a) リングとライナ間の合成 RMS 粗さV  
リング 1V  
ライナ 2V  
h 
2
2
2
1 VVV  
(b) 接触部説明図 
接触部 
1 
1 
の面積合計を ACd 
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3.3.8 数値計算法の概略 
以上述べてきた計算式を用いての数値計算の概略を以下に示す． 
 
①油膜厚さの変化がないクランク角度(450 度の時， 0/  dTdHm とした)から計算をスタ
ートする．式(3-81)から油膜厚さ mH が,式(3-85)から油膜の終端 OX が求まり初期値
とする． 
②１階の常微分方程式はオイラー法(73)により計算する．クランク角度を 0.5 度おきに
とり計算時間短縮を狙った． 
③式(3-85)は mH などが求まれば OX に関する代数方程式であり,これを数値的に解くの
は逐次２分法(73)(一部にニュートンラフソン法(73))を用いた． 
④各時間ステップ(各クランク角度)において，接触荷重 CW と油膜が支える荷重 hW の合
計が外力W と釣合うとした． 
外力W はピストンリングの面圧 eP とトップランド部の圧力 1P (トップリングの計算の
場合)あるいはセカンドランド部の圧力 2P (セカンドリングの計算の場合)を加えて計
算した． 
⑤数値積分は主にシンプソンの 1/3 公式(72)(73)によった． 
⑥以上により１サイクル(クランク角度 720 度)にわたり計算を行い mH の値が収束する
までサイクル計算を繰返した．収束判定はクランク角度 0 度と 720 度の mH の差が
0.5％以内かどうかで行った． 
⑦収束した油膜厚さ mH を用いて，流体(油膜の剪断)による摩擦力 hF ，境界潤滑状態
による摩擦力 CF ，筋状流れ部の摩擦力 strF をそれぞれ式(3-88)，式(3-95)，式(3-
110)を用いて計算し，全摩擦力 Fを求めた( strCh FFFF  )． 
 
数値計算の実行においては油膜厚さが極薄くなるような条件でまれに計算値の振動が
見られる場合もあったが，ほとんどの条件で問題なく収束した．なお，プログラムはス
カート部と同様にマイクロソフト Visual C++ Ver. 6.0 を用いて作成し，パソコンによ
り計算を行った．計算時間は CPU Pen4 3.0 GHz の場合には１条件 2～3 分であった． 
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ここで表 2-3, 2-7 に示された数値以外で数値計算に用いた諸数値をまとめて表 3-3
に示す．表に示した各リングの油膜温度は推定値であるが，推定の根拠にした温度デー
タを図 3-23 に示す．十分なデータではないが，リング摺動面からライナへの熱流れが
あることや Top リング溝からスカート方向への温度勾配などから各回転速度の温度差や
リング間の温度差を 0～5℃ほどにとり決定した． 
 
 
項目 Top Ring 2nd Ring Oil Ring 
摺動面幅 b  mm 0.8 0.6 0.3 
ダレ部長さ 1b  mm 0.25 0.25 0.1 
ダレ量 dh  μm 8.0 3.0 1.1 
リング摺動面粗さ 1V  μm 0.2 0.2 0.1 
ライナ摺動面粗さ 2V  μm 0.4 0.4 0.4 
 700 rpm 油膜温度 ℃ 105 105 100 
1200 rpm 油膜温度 ℃ 110 105 100 
1500 rpm 油膜温度 ℃ 115 105 105 
2000 rpm 油膜温度 ℃ 120 110 105 
D  0.3 
KEV  0.05 
EV  0.001 
J  1.0 
1J  1.0 
2J  0.6 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
表3-3 リング計算に用いた諸数値(エンジンⅡ) 
図 3-23 ピストンとライナの温度 
128℃ 
116℃ 
94℃ 105℃ 
100℃ 94℃ 95℃ ライナ 
Top リングの 
上死点位置 Top リングの 下死点位置 
EJ22 型生産エンジン 
1200 rpm, 1/4 負荷, 冷却水/潤滑油：90/85℃ 
(リングとライナの摺動面形状および粗さは図2-5(b)(c)を参照) 
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3.3.9 2nd ランド部圧力の計算方法 
2nd リングにかかる圧力は 2nd ランド部の圧力であるため，本研究では古浜ら(76)(77)
の方法を用いて 2nd ランド圧力を計算した．本項では計算に用いた古浜らの式の概要を
以下に記述する． 
(a) 記号とモデル化説明図 
リングランド間の圧力，体積，温度などの変数を以下のように(図 3-24)定める． 
 
1F  ：Top リング合口部のもれ面積 [m2] 
2F  ：2nd リング合口部のもれ面積 [m2] 
1G  ：Top リング合口部を流れるガス質量 [kg] 
2G  ：2nd リング合口部を流れるガス質量 [kg] 
1P  ：筒内圧力 [Pa] 
2P  ：2nd ランド部圧力 [Pa] 
3P  ：3rd ランド部圧力 [Pa] 
R  ：ガス定数 [286.9(空気), J/kgK] 
1T  ：Top ランド部平均ガス温度 [K] 
2T  ：2nd ランド部平均ガス温度 [K] 
3T  ：3rd ランド部平均ガス温度 [K] 
2V  ：2nd ランド部の体積 [m3] 
3V  ：3rd ランド部の体積 [m3] 
t  ：時間 [sec] 
N  ：比熱比 (1.40) 
\  ：合口部を流れるガスの流量係数 (0.86) 
1I  ：流量特性(Top リング部) 
2I  ：流量特性(2nd リング部) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
1P , 1T  
2P , 2T , 2V  
3P , 3T , 3V  
ガスの流れの概念図 
?
?
?
 
1P , 1T  
ピストン 
2P , 2T , 2V  
3P , 3T , 3V  
図3-24 リング合口部とランド間を流れるガスのモデル化 
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(b) 計算式 
先細ノズルにおけるガスの流れから， 
t' 時間に Top リング合口部を流れるガスの質量 1G' は 
t
RT
PFG '\I'
2
211
1           (3-111) 
ただし流量特性 1I は式(3-112)から求められる． 
»»¼
º
««¬
ª
¸¸¹
·
¨¨©
§¸¸¹
·
¨¨©
§
 
 NNN
N
NI
1
1
2
2
1
2
1 1
2
P
P
P
P   528.0
1
2 !
P
P の時 
145.21  I     528.0
1
2 d
P
P の時 
0P と 1Pの比の 0.528 は臨界圧力比で 0.528 以下の時，合口部を流れるブローバイガス
は音速を意味する． 
同様に 2nd リング合口部を流れるガスの重量 2G' は 
t
RT
PFG ΔΔ
3
322
2
\I          (3-113) 
ただし， 
»»¼
º
««¬
ª
¸¸¹
·
¨¨©
§¸¸¹
·
¨¨©
§
 
 NNN
N
NI
1
2
3
2
2
3
2 1
2
P
P
P
P   528.0
2
3 !
P
P  
145.22  I     528.0
2
3 d
P
P  
 
2nd ランド部圧力 2P の圧力変化を 2P' とすると 
 
2
221
2 V
RTGGP '''           (3-115) 
t' 後の 2nd ランドの圧力変化は次式(3-116)により求められる． 
222 PPP '           (3-116) 
なお，オイルリングはガスシールの役目はないので， 3P は大気圧とした． 
 
以上の諸関係から 2nd リングに作用する圧力を求めることができる．ただしランド間
を流れるガス温度は付近のピストン温度とほぼ同じとし(77)，合口部を流れるガスの流
量係数は 0.86(76)とした． 
 
(3-112) 
(3-114) 
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3.4 第３章のまとめ 
本章では 3.1 節においてスカート部のフリクション計算のための基礎式について，
3.2 節においては数値計算法について述べ，3.3 節においてはピストンリングのフリク
ション計算法について述べた． 
 
本計算法の特徴はスカート部に発生するスカート荷重(オーバラップ荷重)の計算法を
提案し，このスカート荷重と表面粗さを考慮できる平均レイノルズ方程式とを組み合せ
て摩擦力の計算を行った点にある．本計算法の特徴とその内容を以下にまとめる． 
①オーバラップ荷重の計算方法とスカート摺動面積の定義 
・ガソリンエンジンは運転時にはピストンとライナの温度差，線膨張率差によりスカ
ート部の外径がライナ内径より計算上大きくなるオーバラップが発生する．本研究
ではオーバラップ荷重の計算方法とオーバラップ部のライナとの切断面を摺動面積
とする定義を提案した．この方法によりスカート部の重要な寸法諸元も同時に考慮
することができた． 
②境界摩擦力の計算方法 
・経験式として提案し，計算の容易化と計算精度向上を狙った． 
③スカート表面粗さの考慮 
・平均レイノルズ方程式の中にスカート表面の条痕形状を導入した． 
④スカート摺動部後端の筋状流れ部の摩擦力の考慮 
 
上記項目の中で特に①，②は本計算法の特徴である．計算式の解法には差分法を用い
数値計算を行った． 
 
ピストンリングの計算ではリングに作用する筒内圧を考慮できるように三田(70)らの
式を基に改良を加え，実際のエンジンのピストンリングの摩擦力を計算可能とした．本
研究のピストンリング計算法の特徴を以下にまとめると， 
①筒内圧の考慮 
・実際のエンジンのピストンリングの摩擦力を計算する上で必要となる．本研究で計
算可能とした項目である．Top ランド部の圧力は筒内圧(実験値)を用い，2nd ラン
ド部の圧力は計算により求めた． 
②リングおよびライナ表面粗さの考慮 
③境界潤滑時の摩擦力の考慮 
④リング後端付近の筋状流れ部の摩擦力の考慮 
であり，①が本研究で新たに計算可能になった項目である． 
数値計算はオイラー法により行った．なお，②～④はリングの摩擦力を計算する上で
考慮すべき重要な項目であり，本研究でも取り入れた． 
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第４章 
 
ピストン系のフリクション解析結果 
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4.1 本章の概要 
本章では実験結果，計算結果を示し，これらをもとに行ったフリクションの解析結果
について記述する．概要は以下のとおりである． 
最初にスカート荷重計算時の主要な入力データであるスカート剛性の測定結果につい
て述べ，スカート荷重計算結果の妥当性について調べている． 
次に新たに開発した分離型浮動ライナエンジンⅠによるリングとスカート部のフリク
ション測定結果およびスカート部とリング部のフリクション割合について解析している．
さらにスカート部フリクションの実験結果と計算結果を比較することにより計算精度を
検討し，計算精度が十分あることを確認している．続いて計算によりスカート部フリク
ション低減策を検討し，いくつかの低減策を提案している． 
筒内圧を考慮できる新たに構築したピストンリングの計算方法について計算精度を確
認し，ピストンリングを含めたピストン系全体のフリクションとスカート部潤滑特性と
の関連について考察を行っている． 
 
4.2 スカート剛性測定結果 
スカート各位置におけるスカート剛性はスカート荷重を計算するための基礎的入力デ
ータとなる．エンジンⅠのピストンAAおよびBB(図2-8，表2-6)，エンジンⅡのピストン
A1, B1, C1(図2-4，表2-2)の各々について，スカート部の剛性測定結果を図4-1(a),(b)
～図4-2(a),(b),(c)に示す．スカート部の剛性測定は，スカート部との接触幅が1 mmの
半円弧の押板を用いてスカート部を押し(図2-15)，その時の荷重とスカート変形量とか
ら剛性を求める．スカート剛性を求める点はオイルリング溝下面を0 mm点として5 mmお
きである．図から分かるようにいずれのピストンでもスカート変形量が増加した時点で
測定される剛性値は大きくなることが分かる．この理由は次のように考えられる．スカ
ートにはオーバル形状の加工がされているので，押板の荷重を増加させていくとスカー
トと押板との接触幅が増加することによりスカート変形が抑えられ，その結果得られる
剛性値は高くなり，スカート変形量と剛性の関係でプロットすると勾配がある剛性のグ
ラフとなる．実際のエンジンのシリンダ内のスカート変形でもライナとの当たり幅は変
化していると考えられるので，スカート荷重，ピストン挙動を計算する上では重要であ
ると考え，本研究では変形量に応じた剛性の変化を考慮できるようにした．なお，実際
には変形量が0 μmの時の剛性は測定できないのでグラフでは外挿により求めた． 
上記スカート剛性の測定結果からそれぞれのスカート位置で 40 μm の変形を与える
荷重を用いスカート剛性を求め，スカート位置と剛性の関係として再整理した結果を図
4-3, 図 4-4 に示す．どのピストンでもスカート上部の方が剛性が高く，スカート下端
の方ほど剛性は低くなるが，スカート剛性は肉厚やスカート下端のリブの形状，オイル
リング溝部にあるオイル戻し穴形状などの影響を受けるのでスカート仕様により異なっ
てくる．3.1.8 項に示したようにスカート荷重はスカートのどの位置がどの程度オーバ
ラップするかによるのでプロファイルにも関係しピストン挙動とも関連する．次節以降
にこれらを考慮したスカート荷重の計算結果について述べる． 
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図 4-1 スカート剛性測定結果(エンジンⅠ) 
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図 4-2 スカート剛性測定結果(エンジンⅡ) 
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(c) ピストン C1 
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図 4-3 スカート位置と剛性の関係 
 (エンジンⅠの場合) 
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図 4-4 スカート位置と剛性の関係 
(エンジンⅡの場合) 
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4.3 スカート荷重計算結果 
4.3.1 ＡＤＡＭＳ計算精度の確認 
スカート部をバネで構成したモデルをＡＤＡＭＳ(3.1.8 項，図 3-11)を用いて計算す
るとスカート各点(バネの位置)の変位が計算結果としてそれぞれ求まる．図 4-5 にはス
ラスト側と反スラスト側の 10 mm, 20 mm, 30 mm のスカート各点の計算結果をクリアラ
ンスとして表示した例を示す．正の値はクリアランスがあることを示し，あるクランク
角度における負の部分はオーバラップしていることを示す．このオーバラップ量はスカ
ートの変形量であり，かつバネの縮む量である．スカート変形計算が正しければ，即ち
バネの縮む量が正しければ各々のバネの縮み量から求めるオーバラップ荷重，スカート
荷重も正しいと考えられる．したがって，スカート変形の実験値と計算値とを比較すれ
ばスカート荷重の計算精度が判断できる． 
スカート部に変位センサーを埋め込み測定(2.7 項，図 2-16)した結果の例を図 4-6 に
スラスト側，反スラスト側それぞれ示す．このグラフから瀧口ら(78)の方法を用いてス
カート変形量を算出した．なお，図 4-6 中のブロック外壁加速度振動はスカートのライ
ナへの衝突時期を明確にするなどの目的で測定した． 
ここで瀧口ら(78)が用いたスカート変形量の算出方法について説明する．図 4-7 に示
すようにスカートの変形がなくシリンダ内でピストンが動く場合にはスラスト側の変位
センサーからの出力 a(クリアランス)と反スラスト側の出力 b の和は常に一定となり，
スラスト側か反スラスト側のどちらかの波形を上下方向に反転させれば全く同じ波形と
なる．このことは前述したＡＤＡＭＳを用いた計算結果(図 4-5)を見ても分かる． 
次に図 4-8 にはスカート部の変形がある場合を示し，図 4-8(a)のようにスラスト側
のスカートの変形量を δ1，反スラスト側を δ2 として図示する．例えば反スラスト側の
変位センサーからの出力(クリアランス)を反転させ，スラスト側と重ね合わせると図
4-8(b)のように表示され，この図からスカートの変形量 δ1，δ2を求めることができる． 
図 4-9 には上記の瀧口ら(78)方法で求めたスカート最大変形量の実験値とＡＤＡＭＳ
により求めたスカート最大変形量の計算値との比較を示す．反スラスト側のスカート最
大変形は上死点前約 0～20 度付近で発生し，スラスト側のスカート最大変形は上死点後
約 20～40 度付近で発生する．スラスト側と反スラスト側のスカート変形量の実験値と
計算値は同様な傾向を示し，値もほぼ一致していることからＡＤＡＭＳの計算精度は十
分ある，即ち，スカート荷重の計算結果は妥当であると判断した． 
前述したようにＡＤＡＭＳを用いた計算ではピストン挙動計算の結果としてスカート
バネ各点のオーバラップ量が得られる．本研究では 3.1.6 項，図 3-7 において定義した
ようにオーバラップした部分とライナ内周面との切断面が摺動面となる．ここで図 4-
10 に計算によって得られた切断面(摺動面)の形状の例を示す．スラスト側の切断面(摺
動面)を図中上段に，反スラスト側を下段にそれぞれのクランク角度ごとに示した．図
から分かるようにスラスト側，反スラスト側ともに摺動面形状はピストンの挙動のため
クランク角度により本来は変化するのであるが，本研究ではクランク角度で変化しない
一定の矩形として扱っている．なお図中のスカート全面形状とはスカート形状のすべて
を摺動面と仮定した場合の形状を意味する． 
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(a) 筒内圧(実験結果) 
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(a) シリンダ内のピストン 
変位 
センサー 
図 4-7 スカート変形がない場合の出力波形 
(b) 変位センサーからの出力波形 
C=a+b 
クリアランス C 
スラスト側 
反スラスト側 
図 4-6 スカート部変位測定例(10 mm 点) 
ブロック外壁 
加速度振動 
スラスト側変位 
反スラスト側変位 
50 m/s2 
50 μm 
EJ22 型エンジン，1200 rpm, 1/4 負荷 
スラスト側 
ライナ位置 
反スラスト側 
ライナ位置 
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図 4-8 スカート変形量の算出方法(スカート変形がある場合) 
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(b) 出力波形の一方を反転後重ね合わせた波形 
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δ 2 
δ 1 ①  
②  
図 4-9 スカート最大変形量の実験値と計算値の比較 
(クランク角度 270～450 度の間) 
0
50
100
150
0 10 20 30 40 50
スカート位置　mm
ス
カ
ー
ト
最
大
変
形
量
　
μm
スラスト側変形計算値
反スラスト側変形計算値
スラスト側変形実験値
反スラスト側変形実験値
 101
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
4.3.2 各スカート仕様での計算結果 
(a) 分離型浮動ライナ用ピストン(エンジンⅠ)のスカート荷重の妥当性確認 
スカート部摩擦力に影響する荷重はオーバラップにより発生するオーバラップ荷重と
スラスト荷重である．これらはピストンの動きとも関連することは既に述べたとおりで
あるが，今回試作した分離型浮動ライナエンジンのピストンは構造上長く，質量も大き
くなるため通常のピストンと比較して動きが異なり，発生するスカート荷重も異なる可
能性がある．このことを確認するため，スカート荷重の予測計算を行った．図 4-11 は
ピストン挙動，スカート荷重の計算に用いたモデル図である．スカート荷重は各々のば
ねが縮むことにより発生する荷重を合計し求めた．表 4-1 には計算時の入力データであ
るピストンの寸法などの主な数値を通常ピストンと分離型浮動ライナのピストンと比較
して示した．分離型浮動ライナに用いたピストンは構造上，質量，コンプレッションハ
イト(CH)や慣性モーメントが通常ピストンより大きくなっている． 
図 4-12 はＡＤＡＭＳを用いたスカート荷重の計算結果で，機関回転速度 1500 rpm, 
450 kPa (IMEP)の場合を示す．スラスト側(TH)の方向を正に，反スラスト側(AT)の方向
を負とした．図 4-12(b)の通常のピストンと(c)の浮動ライナ用ピストンのスカート荷
重を比較するとその差は少いことが分かった．即ち，質量，コンプレッションハイト
(CH)や慣性モーメントが通常ピストンより大きい分離型用ピストンでもピストンの動き
や発生するスカート荷重は 1500 rpm 程度なら通常のエンジンの場合とほぼ同等であるこ
とから，今回の試験条件(1200 rpm)の範囲では，分離型浮動ライナ用で得られる摩擦力
の測定結果は通常のピストンの場合と同じであると判断した．なお図中(a)の筒内圧は
実験値であり，計算時の入力データである．図 4-12(b)(c)において反スラスト側のス
カート荷重がクランク角度 360 度過ぎにおいて一旦 0 となるのは以下に示す理由のため
クランク角度 
スカート全面形状 スラスト側最大摺動面積 
(クランク角度 391 度) 
反スラスト側最大摺動面積 
(クランク角度 338 度) 
図 4-10 オーバラップ部分の切断面(摺動面積)形状 
    (Piston B1, 1500 rpm, 480 kPa (IMEP)) 
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である．シリンダに作用する力の向きはコンロッド揺動角φ(図 4-11)により上死点前
は反スラスト側方向で上死点後はスラスト側方向となり反転する．スラスト力は上死点
後の方が大きいのでスラスト側のスカート変形が大きく，反スラスト側のスカート(バ
ネ)はシリンダから離れ反スラスト側のスカート荷重が 0 となる．ピストンピンを中心
としたピストンの首振りもあるのでゆるやかな変化となっている．他の条件での計算例
を図 4-13(a),(b)に示す． 
図 4-13(a)はピストン AA(表 2-6)のスカート荷重の計算例でライナ温度の影響を示す．
ライナ温度が高くなるとオーバラップ量が増加しオーバラップ荷重が大きくなることが
分かる．オーバラップ荷重はピストンリングの張力と同様に全行程で作用するためフリ
クションへの影響が大きく，重要な要因であることが予想される． 
図 4-13(b)にピストン BB(表 2-6)のスカート荷重に対する筒内圧の影響を示す．筒内
圧の大きさに応じてスラスト荷重が大きくなっていることが分かる．当然ではあるがオ
ーバラップ荷重には筒内圧の影響が見られない． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
主な入力項目 (a) 通常のピストン (b) 分離型浮動ライナ用 ピストン AA 
ピストン質量 kg 0.55 0.95 
コンプレッション 
ハイト CH mm 33.5 124 
重心位置 G mm 10.3 40 
慣性モーメント kgmm２ 0.311 1.54 
表 4-1 スカート荷重計算に用いたピストンの諸数値 
スカート部のオーバラップおよび 
ピストンの動きで生じる荷重 
z 
x 
･･･ 
燃焼圧 
･･･ 
G 
CH 
図 4-11 スカート荷重計算のためのモデル(分離型浮動ライナ) 
反スラスト側 
スラスト側 
回転方向 
φ 
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図 4-12 スカート荷重の比較 
(a) 筒内圧(実験値) 
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Measured, 1200 rpm, 173 kPa (IMEP)
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(b) 筒内圧の影響 (Piston BB) 
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図 4-13 スカート荷重計算結果例(エンジンⅠ) 
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(b) 浮動ライナ用ピストン(エンジンⅡ)の場合 
図 4-14 にエンジンⅡのピストン仕様 A1, B1, C1(表 2-2)についての計算結果を示す．
筒内圧は同じなのでスラスト荷重はそれほど変わらないものの，スカート剛性等の影響
を受けるオーバラップ荷重はスカート部仕様により異なっていることが分かる．ピスト
ン A1 と C1 はほぼ同じ荷重が発生しており B1 は少なかった．これらのスカート荷重だ
けの結果からもスカート仕様はフリクションへの影響が大いことが予想される． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
4.4 スカート部フリクション測定結果(分離型浮動ライナ) 
4.4.1 摩擦力波形測定結果の説明 
最初にフリクション測定結果のグラフ表示について説明する．図 4-15 に例として機
関回転速度 1200 rpm, 450 kPa (IMEP)におけるピストン BB(表 2-6)とリング(表 2-7)の測
定例を示す．図 4-15(b)にはスカート部の摩擦力の測定結果と摩擦力から計算したクラ
ンク角度に対する摩擦損失のトルクを示す．摩擦力の正は摩擦力方向が上(シリンダヘ
ッド)方向を示す．(c)はリング部の摩擦力測定結果と摩擦力から計算したリング部の摩
擦損失のトルク波形である．(a)には筒内圧(実験値)を示した．測定により得られた摩
擦力波形は潤滑状態や摩耗などの解析・判断に用い，摩擦損失トルクから得られる摩擦
平均有効圧(FMEP:Friction Mean Effective Pressure)はフリクションの大小評価に用
いる．摩擦平均有効圧はクランク角度ごとに求めた摩擦損失のトルクを平均し，求めた． 
図 4-14 スカート荷重計算結果例(スカート仕様の違い，エンジンⅡ) 
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 図 4-15 摩擦力測定結果の説明(エンジンⅠ, ピストン BB) 
1200 rpm, 450 kPa (IMEP)
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(a) 筒内圧(実験値) 
(c) リング部摩擦力測定結果とトルクの計算結果 
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(b) スカート部摩擦力測定結果とトルクの計算結果 
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4.4.2 分離型浮動ライナの測定結果の妥当性検討 
分離型浮動ライナ(エンジンⅠ)による測定結果の妥当性を検討するためにリング部，
スカート部それぞれに測定された摩擦力波形を単純に加え，エンジンⅡによるピストン
系全体の摩擦力波形と比較した． 
図4-16(a)に機関回転速度1200 rpm, 450 kPa (IMEP)におけるスカート部(赤)とリング
部(青)の摩擦力波形の例を示す．ライナ温度はスカート測定部で平均80℃，リング測定
部では103℃の場合である．今，スカート部の上･下死点付近の摩擦力に注目してみると 
0 ではないことが分かるが，次のような意味をもつ．流体潤滑の摩擦力はスカートの場
合は式(3-20)，リングの場合は式(3-88)で示したように摺動速度を掛けた項がある．一
般に流体潤滑の場合の摩擦力は摺動速度の影響が大きいため，速度 0 の上・下死点で
は摩擦力は 0 に近い値となる．上・下死点で摩擦力が発生する場合はほとんどが境界
潤滑状態による摩擦力である．即ち，上・下死点での摩擦力の大きさを見て潤滑状態の
判断が可能である．したがって，この運転条件ではスカート部の摩擦力波形から上・下
死点においてリングと同様に境界潤滑状態にある事が分る．ここでスカートとリングの
波形を単純に加え，ピストン全体の摩擦力波形とし，これを黒の線で示した．この黒線
とピストン系全体の摩擦力を測定する浮動ライナエンジンⅡの測定結果とを比較すれば
分離型浮動ライナの測定結果の妥当性が判断できる．図4-16(b)にはエンジンⅡにより
測定されたピストン系の摩擦力波形(赤紫)を分離型浮動ライナの波形(黒)と比較して示
す．ボア径は異なるものの相似形状であるピストンAA(エンジンⅠ)とピストンA1(エン
ジンⅡ)を選び，運転条件は1200 rpm, 450 kPa (IMEP)において比較すると，波形はよく
似た形状であることが分かった．エンジンⅠ,Ⅱの潤滑状態の差も少なく，分離型浮動
ライナは通常の浮動ライナと同様にフリクションの評価，検討が可能であると判断した． 
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図 4-16 分離型浮動ライナの摩擦力波形の精度確認 
Skirt BB, 15.1 kPa (FMEP) 
Ring, 12.6 kPa (FMEP) 
Skirt+Ring, 27.7 kPa (FMEP) 
Cylinder Pressure 
(a) スカート部とリング部の摩擦力波形 
(b) 従来のピストン系全体の摩擦力波形との比較 
Skirt+Ring, 27.7 kPa (FMEP), EngineⅠ 
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4.4.3 スカート部とリング部のフリクション割合 
図 4-17 に機関回転速度 1200 rpm におけるピストン AA およびピストン BB(表 2-6)と
リング(表 2-7)のフリクションおよびスカート部のフリクション割合を示す．図 4-
17(a)はピストン AA, IMEP が 450 kPa の場合でライナ温度が高くなるとともにスカート
のフリクションは増加し，一方，リングは減少する．そのためこのスカート仕様ではピ
ストン系全体(リング部＋スカート部のフリクション)に対するスカート部フリクション
の割合は約 60％にもなることが分かった． 
図 4-17(b)にはピストン BB, IMEP が 450 kPa におけるスカートフリクションとその
割合を示す．ピストン AA とは異なりライナ温度 80℃で最小となる傾向を示した．この
ようにピストンスカートの仕様によってフリクションは大きく異なる傾向を示すことが
分かった． 
これらの理由は次のように考えられる．スカートの場合，温度が高くなるとオーバラ
ップ量の増加によりオーバラップ荷重が増加し，一方，オイル粘度は減少する．スカー
ト剛性が高いピストン AA の場合，オーバラップ荷重の影響がオイル粘度の影響より大
きく表れるためライナ温度の増加とともにフリクションが増加する傾向を示すと考えら
れる．一方，ピストン BB ではこのような傾向は見られずあるライナ温度でフリクショ
ンの最小値が存在する．これは剛性が低い場合にはオーバラップ荷重増加の影響よりオ
イル粘度低下の影響の方が大きく表れるためと思われる． 
リングのフリクションは温度の上昇と共に減少しているが，最小値を示した後，さら
に高温になると増加する傾向を示した．これはリングの場合，ライナ温度の増加に対し
てはリングに作用する荷重(張力と筒内圧)は変化せずオイル粘度のみが低下しフリクシ
ョンが減少するが，高温では境界潤滑状態によるフリクションの増加があるためである．
リングの高温での境界潤滑状態の増加は図 4-18 に示したリングの摩擦力波形から判断
できる．図 4-18 には図 4-17(b)のライナ温度 88, 103, 108℃におけるリングの摩擦力
波形を示した．流体潤滑の代表として行程中央の①(図 4-18 の上段図)部分の大きさを
見ると，温度の増加に伴なって摩擦力は小さくなるが，境界潤滑の代表として②部の大
きさは温度の増加に伴なって摩擦力は大きくなっている．これらのことから高温では境
界潤滑の摩擦力増加があるため摩擦平均有効圧(FMEP)は増加に転じると判断できる． 
このようにスカートの場合には温度に対する変化はリングとは異なる特徴があること
が分った． 
図 4-17(c)にはスカート BB における IMEP(図示平均有効圧)の影響を示す．IMEP の増
大によりスカート部，リング部共にフリクションは増大するが，スカート部のフリクシ
ョン割合としての変化は少なかった． 
以上，実験結果から示してきた各スカートのフリクションの性質は以降の節において，
計算によって詳細を解析する． 
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図 4-17 スカート部とリング部のフリクションおよび 
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 図 4-18 ライナ温度とリング部の摩擦力波形との関係 
(c) ライナ温度 108℃の場合 
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(b) ライナ温度 103℃の場合 
Liner Temp. 88℃, 14.4 kPa (FMEP)
-100
-50
0
50
100
0 180 360 540 720
Crank Angle  deg.
-2
0
2
4
6
Cy
lin
de
r P
re
ss
ur
e 
 M
Pa
Fr
ict
io
n 
Fo
rc
e 
 N
① 
② 
Ring Friction Foce 
Cylinder Pressure 
(a) ライナ温度 88℃の場合 
 112
4.5 スカート部フリクション計算精度の検討 
本節では分離型浮動ライナで測定したスカート部フリクションの実験結果とスカート
部フリクションの計算結果との比較を行い，計算の精度について検討する． 
4.5.1 計算結果の代表例 
図 4-19 にはピストン AA(表 2-6)の計算結果の例を示す．図 4-19(b)は摩擦力波形を
示し，赤は固体接触による摩擦力，青は流体摩擦力，黒は流体摩擦力と固体接触摩擦力
および筋状流れ部の摩擦力を合計した全摩擦力を示す．行程中央付近の流体摩擦力と摩
擦力合計との差は筋状流れ部の摩擦力を示している．図 4-19(c)にはスラスト側(赤)，
反スラスト側(緑)，それぞれに求められた最小油膜厚さを示した．油膜厚さが薄くなる
上下死点付近で固体接触による摩擦力(赤)が発生していることが分かる．(b)の合計し
た摩擦力より計算したトルク変動波形は黒線で示す．本研究ではフリクションの大小は
トルク波形から摩擦平均有効圧(FMEP)を求め比較した．(a)の筒内圧は実験値で入力デ
ータである．なお，流体，固体接触，筋状流れのフリクション割合の詳細は 4.6.1 項に
おいて記述する． 
図 4-20 には同様の計算結果の例であるがスカート BB の場合を示した．オーバラップ
荷重や摺動面積がピストン AA より小さい(図 3-12)ことから，流体摩擦力，固体接触摩
擦力ともに小さく油膜厚さも厚くなっている． 
さらに図 4-21 には機関回転速度 1200 rpm, 173 kPa (IMEP), ピストン BB の条件にお
ける油膜圧力の計算結果の例を示す．図 4-21(a)は上死点(クランク角度 360 度)の油膜
圧力である．摺動速度が 0 であるがスクィーズ効果のため摺動面全体に油膜圧力が発生
していることが分かる．(b)は上死点直後(クランク角度 365 度)の圧力を示し，(c)には
摺動速度が速い場合(クランク角度 450 度)を示す．摺動速度が速い場合は摺動面へのオ
イルの流入が急で入り口付近に高い圧力が発生しており，後流側では圧力が発生してい
ないことが分かる．圧力が 0 の領域では筋状流れによる摩擦力(3.1.7 項)が発生する．
(b)は(a)から(c)への移行途中の圧力分布となっている．この圧力と 3.1.5 項(式 3-23)
に示した固体接触により外力(荷重)を受け持っている． 
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図 4-19 スカート計算結果例(ピストン AA) 
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図 4-20 スカート計算結果例(ピストン BB) 
(c) 油膜厚さ，トルク計算結果 
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(b) 摩擦力計算結果(FMEP=7.2 kPa, 80℃) 
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 図 4-21 圧力分布計算例 (ピストン BB, 1200 rpm, 173 kPa (IMEP)) 
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4.5.2 計算結果と実験結果の比較 
(a) 摩擦力波形の比較 
計算精度の確認のため計算結果と実験結果との比較をピストン AA，BB それぞれで行
った．図 4-22(a)に機関回転速度 1200 rpm, 173 kPa (IMEP)，ライナ温度 80℃におけるピ
ストン AA の実験結果と計算結果の比較を示す．図 4-22(a)左図において分離型浮動ラ
イナで実測したスカート部の摩擦力波形(赤紫)と計算による摩擦力波形(黒)とを比較し
てみるとほぼ一致していることが分かる．油膜厚さの計算結果(右図)ではスラスト側
(赤)，反スラスト側(緑)ともに上・下死点付近で油膜が薄くなっており，その結果，固
体接触による摩擦力(左図の青)が上・下死点付近で発生することが分かる． 
図 4-22(b)は同様の運転条件におけるピストン BB の場合の実験結果(赤紫)と計算結
果(黒)の比較を示す．これらの摩擦力波形を比較すると，燃焼圧が最大となるクランク
角度 380 度付近のみ若干の違いが見られるもののこのピストンの場合でもよく似た波形
をしていることが分かる． 
図 4-23 にはピストン BB の場合の IMEP に対する実験値(赤紫)と計算値(黒)の比較を
示す．どの IMEP に対しても実験値と計算値の摩擦力波形はほぼ同じ形であることが分
かる．IMEP が大きく筒内圧が高い場合，当然ではあるがスラスト側の油膜厚さ(赤)は
薄くなり，反スラスト側(緑)は荷重が減る(図 4-13(a), (b)参照)ので油膜厚さは厚く
なる． 
以上述べてきたとおりピストン仕様，エンジン負荷条件が異なっても摩擦力波形は実
験値と計算値とでほぼ一致しており計算精度は確認できたと考える．特に上･下死点付
近の境界潤滑時の固体接触による摩擦力についても計算精度は問題なく，本計算法の妥
当性が示されたと考える． 
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図 4-22 スカート部摩擦力の実験結果と計算結果との比較 
     (1200 rpm, 173 kPa (IMEP), ライナ温度 80℃) 
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図 4-23 スカート部摩擦力の実験結果と計算結果との比較 
     (ピストン BB, 1200 rpm, ライナ温度 90℃) 
(a) 173 kPa (IMEP)の場合 
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(b) 450 kPa (IMEP)の場合 
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(c) 680 kPa (IMEP)の場合 
1200 rpm, 680 kPa (IMEP)
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(b) 摩擦平均有効圧(FMEP)の比較 
計算精度の確認や潤滑状態の解析には摩擦力波形によらなければならない．しかし，
フリクションの大小やライナ温度などに対するフリクションの傾向把握は摩擦平均有効
圧(FMEP)による比較の方が分かりやすく，ある程度計算精度も判断できる．そこで
FMEP での比較と計算精度についての再確認も行った． 
図 4-24 に機関回転速度 1200 rpm, 173 kPa (IMEP)におけるスカートフリクションの測
定結果と計算結果との比較をライナ温度に対して示す．実験結果では，ピストン AA は
ライナ温度の増加とともにフリクションが増加し，ピストン BB ではライナ温度 70℃付
近で最小となる傾向を示し，さらにフリクションは AA より小さかった．このようにピ
ストン AA，BB とではライナ温度に対する傾向とフリクションの大きさの違いに特徴が
あった．ピストン AA, BB それぞれに対応する計算結果はライナ温度に対する傾向，フ
リクションの大きさ，共に測定値に比較的近い値が得られていることが分る．スカート
の場合，図 3-12 に示したようにライナ温度の変化に伴い，荷重，摺動面積，オイル粘
度が変化しそれぞれがフリクションへ影響する．ピストン AA では温度に対するスカー
ト荷重の増加が大きいためオイル粘度が下がってもフリクションは増加した．ピストン
BB ではスカート荷重が小さくオイル粘度の影響が大きく出るため，結果として最小値
が存在する傾向を示した．ピストン BB の計算による詳細な解析は 4.6.1 項に後述する． 
図 4-25(a)には 1200 rpm, 450 kPa (IMEP)におけるスカート BB の実験結果と計算結
果の比較をライナ温度に対して示す．図 4-24 と同様に良く一致していることが分かる．
さらに計算値ではスラスト側と反スラスト側に分けて示した．図 4-25(b)では図示平均
有効圧に対する結果を同様にスラスト側と反スラスト側に分けて示す．スラスト側の方
がフリクションは大きいが反スラスト側との差はそれほど大きくない(スラスト側のフ
リクション割合は 52～60％)．反スラスト側のスカートを極端に小さくしたピストンも
見られるが(79)，ピストン低フリクション化の検討は反スラスト側にも十分考慮するこ
とが必要なことが分かる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 図 4-24 ライナ温度に対する実験結果と計算結果との比較 
     (ピストン AA, BB の場合) 
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4.6 スカート部フリクション低減の検討 
4.6.1 フリクション要因解析 
以上の考察から計算精度は確認できたのでフリクションに影響する各要因の分析を計
算により行った．スカート AA とスカート BB(表 2-6)とではフリクションが大きく異な
るためその違いの原因を調べた．図 4-26 にスカート AA の計算時にスカート BB のスカ
ート荷重データを用いて計算した結果（図中▲印）を示す．この結果によればどのライ
ナ温度でもフリクションは大きく減少し，スカート BB の値に近づく．図中□と▲印の
間がスカート荷重の影響になる．図中▲と○印の間が摺動面積などの差によるものなの
で，スカート荷重の影響はスカート摺動面積より大きい事を示している．スカート荷重
の差はオーバラップ量が同じであるので主にスカート剛性の差により生ずる．したがっ
てスカート部の低フリクション化のためにはスカート剛性を下げれば良い事が分った． 
図 4-25 実験結果と計算結果との比較 
     (ピストン BB の場合) 
(a) ライナ温度に対する影響 
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図4-24，図4-25(a)において示したようにスカートBBはあるライナ温度でフリクショ
ンが最小となるが，この理由について計算で調べた結果を図4-27に示す．図中◇はど
のライナ温度に対しても８０℃におけるオイル粘度の値を用いて計算した結果である．
同様に▲はどのライナ温度に対しても８０℃におけるスカート荷重のデータを用いて計
算し，また×は８０℃における摺動面積の値を用いて計算を行ったものである．ベース
(○印)との差はそれぞれオイル粘度，スカート荷重，摺動面積の影響となる．影響が大
きかったのはオイル粘度，スカート荷重であり，摺動面積の影響は少ないことが分かる．
ライナ温度が高くなるに伴いオイル粘度が低下しフリクションは減少するが，一方，ス
カート荷重の増加があるためフリクションは増加し，各々が加算された結果，あるライ
ナ温度でフリクションが最小となる傾向を示す．オイル粘度の影響は当然として，この
計算結果からもスカート荷重(剛性)の影響の大きい事が示された． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
次にフリクションの発生原因別あるいはエンジンの各行程発生別の割合を調べた結果
を図 4-28 に示す．図 4-28(a)には流体潤滑により発生するフリクション，固体接触に
図 4-26 ピストン AA, BB のフリクション要因分析 
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図 4-27 スカートフリクションに対する各要因の影響 
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より生ずるフリクション，筋状流れにより発生するフリクションと発生原因別に分けて
示した．大半は流体潤滑によるフリクションであるが筋状流れ部でも約 7～8％ほどの
フリクション割合がある．実験値と計算値との比較(図 4-24，4-25)ではいずれも計算
値の方が若干小さくなっているので，筋状流れを考慮したことは計算精度向上に寄与し
ていることが分かる．またライナ温度が高くなるほど油膜厚さが薄くなるので固体接触
によるフリクション割合が増えているのが分かる．図 4-28(b)にはエンジンの各行程別
のフリクション割合を示す．どの負荷においても全行程を通じてスカート荷重が作用す
るため，吸気，圧縮，排気行程のフリクション割合は概略同程度の値となっている．膨
張行程においては図 4-13(b)に示したように負荷の増加に対してスラスト荷重が増加す
るため，膨張行程のフリクション割合は負荷が高いほど増す傾向となった． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 図 4-28 スカート部のフリクション割合 
     (1200 rpm, Piston BB) 
(a) フリクション発生原因別の割合 
(b) 各行程別のフリクション割合(ライナ温度 90℃) 
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4.6.2 スカート部諸寸法とフリクションの関係 
前項でもフリクションに影響する要因を調べたが，この項では要因別の解析を計算に
より詳しく行った． 
今までの解析でもオーバラップ荷重の影響が大きいことは明らかになったが，図 4-
29 にはオーバラップ荷重の影響をさらに調べるために行った計算の結果を示す．オー
バラップ荷重にほぼ比例してフリクションが増加していることが分かる．オーバラップ
荷重は図 4-13，図 4-14 において示したように全行程で作用するため影響が大きく，オ
ーバラップ荷重にほぼ比例してフリクションは増大すると考えられる．オーバラップ荷
重はスカート剛性によるのでスカート剛性を小さくする(スカートの肉厚を薄くする)こ
とが低フリクション化のために必要である．実際面からは機械的強度が確保できる限り
スカート肉厚は薄くしてよい． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 4-30 には摺動面積は 462 mm2 と同じにしておいて，摺動面の縦・横の比を変えて
計算した結果を示す．面積が同じなら摺動方向に対して横長の形状にすることが低フリ
クション化のために有効であった．実際のピストンに適用するためにはスカート部のオ
ーバリティ(スカート部の長径と短径の差，表 2-2 参照)を小さくし，プロファイルをよ
りたる型(表 2-2 に示す Tp，Bd を大きくする)にすればよい． 
スカート摺動部の曲線で形成される部分はオイルの流入口となるためフリクションへ
の影響が大きいことが予想される．そこでスカート摺動面の曲線部分の長さを Tpl, 
Bdl としフリクションに対する影響を計算により調べた．図 4-31 は摺動面の長さを１
として Tpl, Bdl を変化させた時のフリクションの計算結果である．この結果からフリ
クションを小さくするには Tpl または Bdl，あるいは両方を大きくとればよいことが分
った．スカートプロファイルはよりたる型形状にすることが低フリクション化に効果が
あった． 
図 4-29 オーバラップ荷重の影響 
    (Piston BB, ライナ温度 90℃) 
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スカート摺動面積の影響が少ないことは前項からも予想されるが，ここでは摺動面
の長さと幅の比は常に同一に設定し，摺動面積の影響を計算により求めた．その結果
を図 4-32 に示す．スカート摺動面積が増加してもフリクションの増加は多くはなく，
スカート摺動面積の影響は比較的少ないことが明確になった．今回の計算の中で面積
最小の場合には若干のフリクションの増加が見られるので，スカート摺動面積は小さ
過ぎない程度(本計算の例では 250 mm2 以上)に設定すればよく，これは実際面からは
設計の自由度が大きくなるので重要な点である． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bdl Tpl 
1.0 
摺動面形状 
図 4-31 スカート摺動面形状における Tpl, Bdl の影響 
    (Piston BB, 1200 rpm, 450 kPa (IMEP), ライナ温度 90℃) 
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図 4-30 スカート摺動幅，長さの比の影響 
    (Piston BB, ライナ温度 90℃) 
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4.7 ピストン系全体のフリクション測定結果と計算結果 
4.5 節ではスカート部の計算精度を確認できたので，次にピストンリングの計算精度
について検討する．スカート部とリング部の計算結果を加えればピストン系全体のフリ
クションであり，これと実験結果とを比較し検討する．この節ではピストン系全体を測
定する浮動ライナエンジンⅡの実験結果を用いてピストン系全体からスカート部フリク
ションを解析する． 
 
4.7.1 ピストンリングの計算精度 
(a) リング計算結果の代表例 
図4-33(b)にトップリングの摩擦力と油膜厚さの計算結果，(c)にはオイルリングの摩
擦力と油膜厚さの計算結果の例を示す．赤線がリングとライナ間の油膜厚さが薄い時に
生じる境界摩擦力を示し，緑線は流体による摩擦力である．すべての摩擦力を合計した
リングとしての摩擦力は黒線で示した．青は油膜厚さを示す．トップ，オイルリングと
もに上・下死点付近では油膜が薄くなる．オイルリングは張力も大きく，摺動長さb(図
3-18)も小さいため油膜厚さは各リングの中では最も小さくなり，摩擦力も大きい．例
えば，この運転条件(1500 rpm, 480 kPa (IMEP))において，Topリングでは最小油膜厚
さが0.4 μm，最大油膜厚さが2.5 μm，FMEPが1.63 kPaであるのに対してOilリングは最
小油膜厚さが0.2 μm，最大油膜厚さが0.9 μm，FMEPは6.81 kPaにもなる．(a)の筒内圧
は実験値であり，入力データである．ただし，2ndランド圧は3.3.9項に示した方法によ
って得られる計算値である． 
図 4-32 スカート摺動面積の影響 
    (Piston BB, ライナ温度 90℃) 
1200rpm, 450 kPa (IMEP)
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筒内圧(実験値) 
2nd ランド圧(計算値) 
摩擦力合計 
流体摩擦力 
境界摩擦力 
油膜厚さ 
図 4-33 ピストンリングの計算結果例 
(a) 筒内圧(実験値) 
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(c) オイルリング計算例 
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(b) トップリング計算例 
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(b) 計算結果と実験結果の比較による計算精度の確認(リング張力の影響) 
ピストンリングの計算精度については三田(70)がリングは固定されライナが往復動す
る特殊な摩擦力測定装置による実験値を用いて確認しているが，本研究で用いたエンジ
ンⅡとリングに対する計算精度を確認してみた．以下にその方法を説明する．リングの
合計張力と FMEP との間には直線に近い関係があることが報告(5)(11)(80)されており，本研
究でもリングの合計張力の変化に対する FMEP の変化を実験値と計算値とで比較した．
エンジンⅡのフリクションの実験値はリング３本とスカート部のフリクションの合計で
あり，一方計算値は Top, 2nd, Oil リングそれぞれの合計のみであるため直接の数値比
較はできないが傾向の評価は可能である． 
図 4-34 に合計張力が 29.0, 51.0, 72.5 N のリングセット(表 2-3)を用いてそれぞれ
に摩擦力を測定した結果(ピストンは同一の物を継続使用)と計算結果を示す．合計張力
に対するフリクションの変化量は実験値，計算値ともほぼ同じ傾向を示していることか
ら，3.3 節で示したピストンリングの計算方法を本研究の浮動ライナエンジンⅡへ適用
してもリングの計算精度は問題ないと判断した． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
4.7.2 ピストン系フリクションの計算結果と実験結果の比較 
前項ではリング部の計算精度が十分であることを確認したので，本項においてピスト
ン系フリクションの計算結果と実験結果の比較・検討を行ない，スカート部フリクショ
ンを解析する． 
図4-35には機関回転速度1500 rpm, 480 kPa (IMEP)におけるスカート部とリング部の摩
擦力計算結果の例を示す．図4-35(b)はピストンリングの計算結果でありTop(青), 
2nd(茶), Oil(赤)リングそれぞれを示した．これらのリングの摩擦力を合計(緑)したも
のがリング部摩擦力である．この運転条件ではオイルリングのフリクションが一番大き
く７割ほどになっている．どのリングでも上・下死点付近では油膜が薄く境界潤滑状態
となるため摩擦力の増大が見られ，更にトップリングでは筒内圧による摩擦力増加が見
図 4-34 ピストン系フリクション実験値とリングフリクション 
     計算値(Top, 2nd, Oil の合計)との比較 
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られる．(c)にはピストンA1のスカート部の摩擦力計算結果を示す．固体接触による摩
擦力は黒で示し，固体接触摩擦力，流体摩擦力，筋状部の摩擦力のすべてを加えたスカ
ート部摩擦力を赤で示した．スラスト力が作用するところを除けば流体潤滑に近い状態
である事が分かる． 
図4-35(b)(c)におけるリング部摩擦力(緑)とスカート部摩擦力(赤)の波形を加えた摩
擦力波形(黒)を(d)に示す．これが計算によるピストン系全体の摩擦力波形である．な
お図4-35(a)の筒内圧は実験値(入力データ)である． 
図4-36にピストン系全体の摩擦力計算値(黒)と実験値(赤紫)との比較を機関回転速度
1500 rpm, 480 kPa (IMEP)の条件でピストンA1, B1, C1 (表2-2)それぞれに示した．また
図4-37は実験値と計算値をFMEPで比較した．図4-36(a)のピストンA1と(b)のピストンB1
の場合は図から分かるようにほぼ同じ波形であり，計算結果は実験結果をよく再現して
いることが分かった．一方，(c)に示すピストンC1では油膜の薄くなる上・下死点付近
および筒内圧が高い時(クランク角度380度付近)には実験値の摩擦力が計算値と大きく
異なり，このピストンスカートでは境界潤滑状態が多いと考えられる．図4-37に示した
FMEPで見てもピストンA1, B1においては実験値と計算値とはよい一致が見られるものの，
ピストンC1においては一致していない． 
この実験ではピストンを変えても同じリングを継続使用しているため，ピストンスカ
ートの仕様によりフリクションが異なっていると言える． 
ピストンC1においてのみこのように実験値と計算値が異なる理由として考えられるの
は潤滑状態の違いである．計算は必要十分なオイルが存在していると仮定しているが，
そもそもオイルがスカート部へ供給されず不足(starvation, スタベーション)している
場合は油膜厚さが薄くなり摩擦力は大きくなると考えられる．オイルスタベーションの
例がピストンリングで報告(80)～(82)されており，本研究のピストンC1においてもスカー
ト部はオイルスタベーションの状態にあるためフリクションの実験値は計算値より12～
23％大きくなったと推定した． 
オイルスタベーションの原因，その確認についてはスカート部の油膜の観察が必要で
あり，次章において油膜の観察の実験結果，解析結果を示す． 
なお図4-38～4-40には他の回転速度におけるピストン系フリクションの測定結果(赤
紫)と計算結果(黒)の摩擦力波形を比較して示した．1500 rpmの条件と同じようにどの
回転速度においてもピストンA1とB1は摩擦力の波形はほぼ一致していることが分かる．
ピストンC1では700 rpmを除いた1200, 2000 rpmにおいて，油膜の薄くなる上・下死点付
近および筒内圧が高いクランク角度では摩擦力の波形は一致していないことが分かる．
ピストンC1では回転速度1200 rpm以上ではオイルスタベーションが発生していると推定
した． 
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図 4-35 ピストン系のフリクション計算結果例 
(b) リング計算結果(張力合計 51 N) 
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(c) スカート計算結果(ピストン A1) 
(a) 筒内圧(入力データ, 1500 rpm, 480 kPa (IMEP)) 
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フリクション計算値 
フリクション実験値 
筒内圧(実験値) 
2nd ランド圧(計算値) 
(a) ピストン A1，リング張力合計 51 N 
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(b) ピストン B1，リング張力合計 51 N 
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(c) ピストン C1，リング張力合計 51 N 
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図 4-36 計算値と実験値の摩擦力の比較(1500 rpm, 480 kPa(IMEP)) 
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図 4-37 計算値と実験値の比較(FMEP) 
(a) ピストン A1, B1 の場合 
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フリクション計算値 
フリクション実験値 
筒内圧(実験値) 
2nd ランド圧(計算値) 
図 4-38 ピストン系フリクションの実験値と計算値の比較 
     (エンジンⅡ，ピストン A1，リング張力合計 51 N) 
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(b) 1200 rpm, 187 kPa (IMEP) 
1200 rpm, 187 kPa (IMEP)
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(c) 2000 rpm, 477 kPa (IMEP) 
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フリクション計算値 
フリクション実験値 
筒内圧(実験値) 
2nd ランド圧(計算値) 
図 4-39 ピストン系フリクションの実験値と計算値の比較 
     (エンジンⅡ，ピストン B1，リング張力合計 51 N) 
(a) 700 rpm, 60 kPa (IMEP) 
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(b) 1200 rpm, 187 kPa (IMEP) 
1200 rpm, 187 kPa (IMEP)
-100
-50
0
50
100
0 180 360 540 720
-2
0
2
4
6
Crank Angle  deg.
FMEP=12.21kPa(計算値),12.2kPa(実験値)
Fr
ict
io
n 
Fo
rc
e 
N
Cy
lin
de
r P
re
ss
ur
e 
M
Pa
(c) 2000 rpm, 477 kPa (IMEP) 
2000 rpm, 477 kPa (IMEP)
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フリクション計算値 
フリクション実験値 
筒内圧(実験値) 
2nd ランド圧(計算値) 
図 4-40 ピストン系フリクションの実験値と計算値の比較 
     (エンジンⅡ，ピストン C1，リング張力合計 51 N) 
(a) 700 rpm, 60 kPa (IMEP) 
700 rpm, 60 kPa (IMEP)
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(b) 1200 rpm, 187 kPa (IMEP) 
1200 rpm, 187 kPa (IMEP)
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(c) 2000 rpm, 477 kPa (IMEP) 
2000 rpm, 477 kPa (IMEP)
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4.7.3 モード走行燃費の推定 
ピストン B1 は A1 よりフリクションが小さな値となっている．この差が走行燃費にど
の程度影響するかを推定した． 
表4-2はEJ22型エンジン(富士重工業製，2.2 l )搭載車両を想定した場合の走行燃費概
算のベースとなる諸数値である．回転速度と負荷は単純化し700 rpm (アイドル), 1200 
rpm (定常走行相当), 2000 rpm (加速相当)の３条件とし，各々の回転速度に対し走行
燃費に対する寄与度は表に示すように設定してある．この表によりモード走行燃費への
影響がどの程度あるかおよそ推定することができる． 
表 4-3 はピストン A1 と B1 のフリクション測定値(図 4-37(a))を用いて走行燃費への
影響を推定した結果である．スカートのフリクション低減分は IMEP が少なくて済むの
で，IMEP の改善率が求まり，表 4-2 の走行燃費に対する寄与度を掛けて走行燃費に対
する改善率とした．推定精度に多少の疑問があるとしても走行燃費約 2.5％の改善がで
きるとすればスカート部の仕様検討は慎重に行わなければならない． 
なお，ピストン A1 は EJ22 型エンジンにおいて過去に使用したピストン仕様である．
現在生産中のピストン仕様はピストン B1 に近く，本研究の成果が反映されている． 
 
 
 
回転速度 
rpm 
トルク 
Nm 
正味平均 
有効圧
(BMEP) 
kPa 
エンジン 
摩擦平均有効圧 
(FMEP) 
kPa 
図示平均 
有効圧 
(IMEP) 
kPa 
走行燃費に 
対する寄与度 
(10-15 モード) 
％ 
700 
(アイドル) 0 0 60 60 18 
1200 
(定常相当) 19.6 114 73 187 25 
2000 
(加速相当) 68.6 397 80 477 57 
 
 
 
回転速度 
rpm 
ピストン系 
フリクション 
低減量(A1→B1) 
kPa 
必要図示平均 
有効圧(IMEP) 
kPa 
改善率 
％ 
各回転速度に 
対する改善率 
％ 
燃費 
改善率 
％ 
700 
(アイドル) 3.7 56.3 6.20 1.11 
2.51 1200 (定常相当) 4.4 182.6 2.35 0.58 
2000 
(加速相当) 6.9 470.1 1.45 0.82 
表 4-2 走行燃費の推定方法 
表 4-3 走行燃費改善効果 
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4.8 ４章のまとめ 
4.2 節ではスカート荷重計算時の主要なデータであるスカート剛性の測定結果につい
て述べた． 
スカート部のフリクション計算時には外力となるスカート荷重の計算結果については
4.3 節において検討し，計算結果の妥当性を確認した． 
4.4 節においては新たに開発した分離型浮動ライナエンジンⅠによるリングとスカー
ト部のフリクション測定結果について示した．その測定結果から，ガソリンエンジンで
はスカート部のフリクション割合は仕様や運転条件の違いにより 35～60％と大きく異
なってくる(図 4-17)事が分かった．フリクション低減のためにはスカート部仕様の十
分な検討が必要であることを指摘した． 
次にスカート部フリクションの測定値を用い計算精度の検証を 4.5 節において行った．
計算精度は摩擦力波形と FMEP の値を実験値と比較して判断するが，摩擦力波形を比較
する上で重要な点は，一つは荷重が作用する時および上・下死点付近の境界潤滑時の摩
擦力であり，もう一つは行程中央付近での流体潤滑時の摩擦力である．摩擦力波形と
FMEP の計算値と実験値とを比較(図 4-22～図 4-25)した結果よく一致することが分かっ
た．以上の結果から計算精度は十分あり，計算方法が妥当であることを示した． 
計算精度が確認できたので計算によるスカート部フリクション低減策を 4.6 節で検討
し，いくつかの低減策を提案した．低フリクションのためには，スカート剛性を小さく
する(スカートの肉厚を薄くする，(図 4-29))こと，摺動面積を一定にした場合には摺
動方向に対して横長の形状にする(図 4-30)こと，スカートプロファイルをよりたる型
形状にする(図 4-31)ことが有効であった． 
4.7 節ではピストンリングを含めたピストン系全体のフリクションと潤滑問題につい
て述べた．ピストンリングの計算精度も得られている(図 4-34)ことを確認し，スカー
ト部の計算結果と合わせてピストン系全体のフリクション計算結果とした．浮動ライナ
エンジンⅡによるピストン系全体のフリクション実験値と計算値とを比較した結果，実
験値と計算値が一致するピストンと一致しないピストンがあること(図 4-36，図 4-37)
が分かった．一致しないピストンの摩擦力波形は上・下死点付近や大きな荷重が作用す
るクランク角度において計算値と異なる大きな摩擦力波形を示していることから，スカ
ート部がオイルスタベーションの状態にあると判断した． 
次章ではスタベーション確認のため実施した油膜可視化の実験結果について記述する． 
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5.1 本章の概要 
スカート部のフリクションは潤滑状態の影響を受けると考えられ，さらに前章におい
てスカート部のオイル不足(starvation, スタベーション)によるフリクション増大の現
象と推定される現象があることも分かった．そこでスカート全体の油膜を観察し，スカ
ート部潤滑状態とフリクションの関係を解析した結果を本章で述べる． 
油膜の可視化は油膜厚さに比例した蛍光が得られる誘起蛍光法により行う．良好な油
膜画像を得るため，蛍光剤，光学フィルターなどの組み合せを最適化した上で，ファイ
アリング時のスカート部の油膜撮影を行った． 
最初にスカート部にオイル不足が起きていることを油膜画像により確認し，次にオイ
ル不足が起きる原因やスカート形状と潤滑状態との関係などを油膜画像により調べた． 
 
5.2 油膜可視化予備試験 
5.2.1 蛍光剤とフィルターの選定試験 
油膜からの蛍光はフィルターで分離するため蛍光の波長と光源の波長は離れているの
が望ましく，且つ蛍光は強いほど良い．さらに蛍光剤は溶剤も含めてエンジンオイルに
溶けやいことが必要である．蛍光剤の特性，フィルターの特性などから使用可能な組み
合わせをある程度絞り込めるが，実際に油膜からの蛍光を撮影してみて最適化を図るこ
とが必要となる． 
図5-1に蛍光剤(表2-11)とフィルター(図2-10)の選定試験に用いた油膜擬似装置と撮
影結果を示す．図5-1(a)は油膜擬似装置の説明図で石英板２枚で構成し一方を0 ㎛，反
対側に200 ㎛のクリアランスを設け，間にオイルを入れるようにした．(b)はオイルか
ら出る蛍光を実際に撮影した画像の例で，油の厚さと蛍光輝度が十分読み取れる画像が
得られており，中心線上の蛍光輝度の値を読み取った．(c)は得られた油の厚さと蛍光
輝度の関係であり，2.4.1項の誘起蛍光法の原理で示したとおり油の厚さと蛍光輝度の
関係は広い範囲で直線性が得られていることが分かる． 
以上述べた方法を用いて，蛍光輝度が大きく，光源の波長をカットし，蛍光のみを明
るく撮影できるように蛍光剤とフィルターの選定を行った． 
図5-2に蛍光剤，フィルターの選定のため撮影した画像を示す．光源にはストロボを
用い，蛍光剤，カメラのフィルター，ストロボのフィルター，それぞれ種類を変えて撮
影した．図5-2(a)は蛍光剤の選定試験結果で①の蛍光剤 NKX1595が良い結果を得られた．
(b)には蛍光剤をNKX1595に固定し，フィルターの選定を行った結果を示す．蛍光輝度
が大きく，光源の波長をカットし，蛍光のみを明るく撮影できたのは①の組み合わせで
あった．オイルに良く溶けオイル中の蛍光剤濃度を増すことができること，カメラ側の
フィルターでは蛍光の波長のみを通すフィルター特性に近いこと，ストロボ側のフィル
ターでは蛍光剤の励起波長に近く透過率の高いフィルター特性を持つこと，これらの組
み合わせが予想どおりではあるが，良い結果となった． 
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図 5-1 蛍光剤・フィルター選定試験方法 
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(b) 実際の撮影画像 
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①蛍光剤：NKX1595 
ストロボフィルタ：B390 
カメラフィルタ：Y48 
＜最適仕様＞ 
②蛍光剤：NKX846 
ストロボフィルタ：B390 
カメラフィルタ：Y48 
③蛍光剤：NKX2401 
ストロボフィルタ：B390 
カメラフィルタ：Y48 
(a) 蛍光剤の選定 
図 5-2 蛍光剤・フィルターの選定試験結果 
(b) フィルターの選定 
④蛍光剤：NKX1595 
ストロボフィルタ：B390 
カメラフィルタ：Y44 
⑤蛍光剤：NKX1595 
ストロボフィルタ：B390 
カメラフィルタ：G533 
⑥蛍光剤：NKX1595 
ストロボフィルタ：B370 
カメラフィルタ：Y48 
⑦蛍光剤：NKX1595 
ストロボフィルタ：U330 
カメラフィルタ：Y48 
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蛍光強度は蛍光剤濃度の影響を受けるため(2.4.1項)，エンジンオイル中の蛍光剤濃
度と蛍光強度の関係を調べた結果を図5-3に示す．エンジンオイル中の蛍光剤濃度が0.4 
g/ lより多くなると蛍光強度の増加は落ちてくることが分かったので，本研究では蛍光
剤濃度を0.5 g/ lとし，可視化試験を行った． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
5.2.2 ライナ温度測定 
本エンジンは冷却していないためファイアリング運転時はライナ温度の急な上昇があ
る．図 5-4 にファイアリング開始後のライナ温度上昇の測定例を示す．図 2-13 に示し
た所定のライナ温度(110℃)に達するのは運転条件によっても変わるが 1～2 分後と短く，
この間ですべての測定，撮影を終了させた． 
図 5-5 にはライナの温度分布を示す．周方向の温度差は少ないものの，摺動方向の温
度差は大きかった．2.4.1 項において述べたように蛍光強度は温度や照射光強度の影響
を受ける．したがって油膜厚さを定量的に求めるには，ライナの温度分布に対する補正，
ライナ全体を広く照射するため生じる照射の不均一に対する補正などが必要になる．し
かしながら今回は油膜厚さの絶対値の評価までには至らなかった．これらは今後の課題
である． 
油膜画像撮影時は観察場所であるライナのスラスト側は温度測定できないので前後方
向のみを測定するが，基準点であるスラスト側，27.5 mm 点はリア側の 27.5 mm 点の温
度が近い値を示すのでリア側の温度で代用した．温度測定はサファイアライナ外周に素
線径φ0.2 の熱電対を貼り付けることにより行い，ライナ内周面(摺動面)の温度は外周
＋6℃と推定した． 
図 5-3 蛍光剤濃度と蛍光強度の関係 
油膜厚さ 100 μm, 20℃
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①,②,③は図 5-2 の番号を示す 
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5.3 スカート部潤滑特性とフリクションの関係 
4.7.2 項(図 4-36, 図 4-37)において，ピストン A1 とピストン B1 はピストン系フリ
クションの計算値と実験値はよく一致し，ピストン C1 では一致しなかったことを述べ
た．この理由としてピストン C1 はオイルスタベーションの状態にあると予測したため
各ピストンのスカート部の油膜の観察を行った． 
 
5.3.1 スカート部油膜可視化例 
図5-6にはライナ全体を撮影した油膜画像の例を示す．図中にリング位置，コンロッ
ド位置，スカート部を示した．スカート摺動部の油膜厚さは点線四角で示した範囲に主
に注目して判断した．ピストンは上死点から下死点まで観察可能であり，油膜からの蛍
光画像は油膜が厚いほど白く表示される．前述したように今回は油膜厚さの絶対値の評
価までには至らなかったので油膜厚さは図5-6(b)に示したように濃淡で判断した． 
図5-7にはファイアリング時の筒内圧力を示した．試験用エンジンであるため負荷は
フリクションと同様に図示平均有効圧(IMEP)を用いて示した． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 5-6 油膜画像説明図 
Oil Film Thickness 0 μm Thick 
(b) 油膜厚さの表示 
(a) ピストン可視化画像の例 
Oil Ring 
Skirt 
2nd Ring 
Con. Rod Top Ring 
スカート摺動部 
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5.3.2 スカート部の潤滑状態(油膜生成)とフリクションの関係 
スカート部のオイルスタベーションを確認するために行ったピストンの各仕様(表2-
12)における油膜可視化の結果を図5-8に示す．機関回転速度1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
におけるATDC 25 deg. (385 deg), BBDC 20 deg. (520 deg.) および 2000 rpm, 520 kPa 
(IMEP), ATDC 25 deg. (385 deg.) の条件を代表として示した．油膜画像からスカート部
の油膜分布の範囲は明らかにピストンB1が一番広く，C1は狭いことが分かる(2000 rpm
の図に四角点線で示す)．油膜厚さも同様にC1が一番薄い事が分かる．即ち，C1はオイ
ルスタベーションの状態であると考えられる．このため実験値と計算値とに大きな差が
生じたと考えられる．ピストンB1において油膜分布が広く，また油膜厚さが厚いのはス
カート下部のバレル寸法Bd (100 μm)が大きいためピストン下降行程中にスカート部へ
多くのオイルが入るためと考えられる．ピストンA1とC1のバレル寸法Bd は同一 (20 
μm)であるにもかかわらず油膜分布，厚さが異なっているのはスカート下端形状が異な
るためと思われる．ピストンC1は進行方向に対して直角で直線的なスカート下端のため
オイルが浸入しにくいのに対して，A1のスカート先端は絞られて狭くなっており，オイ
ルが入り易くなっていると考えられる．これらのスカート部へのオイルの流入について
は次節において画像を用いて詳しく説明する． 
以上によりスカート部においてもプロファイルや形状の影響を受けオイルスタベーシ
ョンの状態になりフリクションが増大する場合があることが分かった． 
2000 rpm, 520 kPa (IMEP), Pmax=2.3 MPa
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図 5-7 筒内圧力 
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(a) 1200 rpm, 380 kPa の場合 
(b) 2000 rpm, 520 kPa の場合 
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が考えられる． 
①に対してはプロファイル下部のバレル寸法
Bd およびスカート下端形状の影響が考えら
れ，②に対してはスカート上部のプロファイル
Tp 寸法,オイルリング溝部のオイル戻り穴の形
状およびピストンリング張力の影響が考えられ
る．これらに関し油膜を可視化し調べた結果を
以降に示す．なお，供試したピストン仕様は表
2-12 に示した通り 7 種類である． 
図 5-9(a)に膨張行程上死点後(ATDC)25 度にお
ける油膜分布， ( b ) に は膨張行程下死点前
(BBDC)20 度における油膜分布を示す．(a)，(b)と
もにバレル寸法 Bd が 100 μm と大きい方が広
5.4 スカート部の油膜生成に影響をおよぼす要因 
前節までの結果からスカート部の潤滑状態はスカート形状の影響を受けることが分か
ったので，本節ではスカート形状と潤滑状態の関係を調べる． 
スカート部の潤滑状態はスカート部へのオイルの流入経路や流入のし易さなどの要因
に左右されると考えられる．スカート部へオイルが流入する主な経路として， 
①ピストンの下降行程時にスカート下端からの流入 
②スカート上部からのオイルの流入 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
5.4.1  バレル寸法 Bd の影響(ピストンB1とB2の比較) 
 
 
 
 
く厚い油膜が存在していることが分かる．前述したようにバレル寸法 Bd が大きければ
ピストン下降時にスカート下端からオイルが流入し易くスカート部にオイルが蓄積する
ためであり，上死点後 25 度においてバレル形状 Bd の大きい方が油膜分布が広く厚い
のはこの蓄積されたオイルが上死点付近まで残るためと考えられる． 
下降行程中のスカート下端からのオイル流入過程の画像を図5-10に示す．図5-10(a)
がBd が 100 μm の場合で，(b)は10 μm の場合である．図中のクランク角度390度の
画像に示した点線はオイルリングの下死点の位置を示し，この線より下側(図では左側)
ではより多くのオイルがライナに付着している．クランク角度450度ではスカート下端
がオイルの多く付着している領域に入りBd が大きい方が厚い油膜(図中◯印)となって
いることが分かる．ピストンがさらに下降するためオイルはスカート摺動部へ流入を続
けクランク角度540度(BDC)ではBd =100 μm の方が厚く油膜が生成されている．ピスト
ンが上昇中のクランク角度660度では下死点での油膜が厚い方が多くのオイルを引きず
り上げており，結局上死点付近でも油膜分布は広く形成されることが分かった． 
 
参考図 
 
Tp Bd 
L 
TpL BdL 
オイル戻り穴形状 
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図 5-9 バレル寸法 Bd の影響 
1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
Piston B2, Bd =10 μm 
Piston B1, Bd =100 μm 
(a) ATDC 25 deg. (385 deg.) 
1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
Piston B2, Bd =10 μm 
Piston B1, Bd =100 μm 
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(b) BBDC 20 deg. (520 deg.) 
 
Tp Bd 
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TpL BdL 
参考図 
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オイルリング下死点位置 
上昇行程中のオイルの引きずり 
図 5-10 スカート部へのオイルの流入 
    (バレル寸法 Bd による違い) 
(a) Bd = 100 μm の場合 
(1200 rpm, 380 kPa (IMEP)) 
(b) Bd = 10 μm の場合 
(1200 rpm, 380 kPa (IMEP)) 
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5.4.2 スカート下端形状の影響(ピストン仕様 C1 と D1 の比較) 
図 5-11 にはスカート下端形状の影響を示す．ピストン C1 と D1 はバレル寸法 Bd が
同じでスカート部下端形状(スカート長さ)が異なる．図 5-11(a)は機関回転速度 1200 
rpm, 380 kPa (IMEP)の場合で，図から分かるようにピストン D1 のスカート摺動部の方
が油膜が厚く C1 は薄いことが分かる．(b)には 2000 rpm, 520 kPa (IMEP)の場合を示す．
回転速度が高い場合でも 1200 rpm と同様にスカート摺動部はピストン D1 の方が油膜が
厚く C1 は薄いことが分かる．スカート下端形状の影響によりピストン D1 は C1 よりオ
イルが入り易くなっていると考えられる． 
ここで図 5-10 同様に下降行程中のスカート下端からのオイル流入の様子をみた画像を
図 5-12 に示す．図 5-12(a)がピストン D1 の場合で(b)は C1 の場合である．スカート下
端がオイルの多く付着している領域に入るクランク角度 450 度において比較(図中◯印)
してみると，先が細くなっているスカート形状を持つピストン D1 の方に多くのオイル
が入り込んでいることが分かる．D1 の方が下死点(540 deg.)での油膜厚さも厚く，引
きずり上げるオイルも多い． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
図 5-11 スカート下端形状の影響 
ATDC 25 deg. (385 deg.) 
Piston D1 
Piston C1 
(a) 1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
ATDC 25 deg. (385 deg.) 
Piston C1 
Piston D1 
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(b) 2000 rpm, 520 kPa (IMEP) 
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 図 5-12 スカート部へのオイル流入 
    (スカート下端形状の影響) 
オイルリング下死点位置 
上昇行程中のオイルの引きずり 
(a) ピストン D1 の場合 (b) ピストン C1 の場合 
39
0 
de
g.
 
39
0 
de
g.
 
45
0 
de
g.
 
45
0 
de
g.
 
54
0 
de
g.
 
54
0 
de
g.
 
66
0 
de
g.
 
66
0 
de
g.
 
 151
5.4.3 スカート上端プロファイル寸法 Tp の影響(ピストン仕様 A1 と A2 の比較) 
スカート上端プロファイル寸法 Tp が大きければこの部分のライナとの隙間が大きく
なり，オイルリングが掻いたオイルが付着しやすい．したがって，Tp が大きくオイル
が多く溜まればスカート摺動部へオイルが入り易くなる可能性が考えられるため Tp の
影響を調べた．油膜撮影結果を図 5-13 に示す． 
スカート部上部に留まる油の厚さは(図中Ｘ部付近)上部プロファイルTp = 300 μmの
ピストンA2が明らかに厚いが，スカート摺動部の油膜厚さは(図中Ｙ部付近)A1, A2同
程度の厚さである．スカート上部にオイルが十分に存在しても摺動部へは入ってこない
ことを示している．このことはスカート上部のオイルの大半はスカートに付着してピス
トンと一緒に往復動することを示していると考えられる．この点をピストンC1において
確認した画像を図5-14へ示す．撮影はストロボを用いて1サイクル毎(ATDC 25度，クラ
ンク角度385度)に行った．回転速度1200 rpmにおいて撮影したので0.1秒毎に画像が得
られるが，図5-14には0.5秒間隔で示した．図から分かるようにスカート上部付近のオ
イルはピストンが往復動していても油膜分布の形をほとんど変えないことと，ブローバ
イによるスカート上部に付着したオイルの流れが僅かにみられることが分かった．これ
はこのＸ部のオイルはスカートに付着してピストンと一緒に往復動していることに他
ならない．摺動部へオイルが流入しにくい理由はこのようにＸ部付近のオイルはピス
トンと一緒に移動するためである． 
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参考図 
図 5-13 スカートプロファイル Tp の影響 
1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
ATDC 25 deg. (385 deg.) 
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Piston A1, Tp =100 μm 
X Y 
Piston A2, Tp =300 μm 
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図 5-14 スカート上部付着オイルの時間変化 
0 秒 0.5 秒 1.0 秒 
1.5 秒 2.0 秒 2.5 秒 
3.0 秒 3.5 秒 4.0 秒 
Piston C1, 1200 rpm, 380 kPa (IMEP), ATDC 25 deg. (385 deg.) 
 153
5.4.4  オイル戻り穴形状の影響(ピストン仕様A2とD1の比較) 
図 5-15 にはオイルリング溝部に設けられているオイル戻り穴の形状の影響を示す．
ピストン A2 はスロットのタイプで D1 は穴のタイプを示す．図から分かるようにスカー
ト部摺動部の油膜は両者ほぼ同じであり，オイル戻り穴形状の影響はなかった．オイル
が戻る通路の面積が十分に確保されているならばスカート上部に留まるオイル量に差は
なく，さらにこの部分のオイルは前述したようにピストンの往復運動と一緒に移動する
ためスカート摺動部へのオイル供給には影響がほとんどないと考えられる． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
5.4.5 ピストンリング張力の影響(ピストン仕様 C1 と C2 の比較) 
図 5-16(a)に機関回転速度 1200 rpm におけるリング合計張力の影響を調べた結果を
示す．リングの合計張力を低くしてもスカート摺動部の油膜厚さにはほとんど影響しな
い事が分かる．図中(b)には 2000 rpm の場合のリング張力の影響を示すが，(a)の
1200 rpm と同様にスカート摺動部の油膜厚さに大きな差は見られない． 
リングの張力を小さくすれば各リングの油膜厚さが厚くなりオイルリングが掻くオイ
ル量が増し，スカート上部に留まるオイルの量が増す可能性も考えられるが，今回の結
果からはスカート上部に留まるオイルには変化が見られなかった．スカート上部に留ま
るオイルが多少変化してもこの部分のオイルはピストンの往復運動と一緒に移動するた
めスカート摺動部へ流入しにくい．したがってリングの低張力化によりスカート上部付
近のオイルに多少の変化があったとしてもスカート摺動部の油膜への影響はないと考え
られる． 
参考図 
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図 5-15 オイル戻り穴形状の影響 
Piston A2, Slot Type 
Piston D1, Hole Type 
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図 5-16 リング張力の影響 
ATDC 25 deg. (385 deg.) 
Piston C1, Ring Tension=51N 
Piston C2, Ring Tension=29N 
(a) 1200 rpm, 380 kPa (IMEP) 
ATDC 25 deg. (385 deg.) 
Piston C1, Ring Tension=51N 
Piston C2, Ring Tension=29N 
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(b) 2000 rpm, 520 kPa (IMEP) 
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5.5 ５章のまとめ 
本研究では油膜の可視化のためサファイアライナを用いた可視化エンジンを開発した．
ライナをサファイアとすることでファイアリング時の油膜観察が繰り返し安定して可能
となり，高速度ＣＣＤカメラなどの撮影装置が進歩し大量の画像データが容易に扱える
ようになったことと相まって多くの貴重な油膜画像が撮影できた．得られた画像からフ
リクションの解析を行い，多くの新たな知見を得ることができた．以下に結果をまとめ
る． 
ピストンスカート部におけるオイルスタベーションの可能性を４章において予測した
ので，本章では油膜の可視化によるオイルスタベーションの確認と，油膜の生成に影響
を与える要因について検討を行った．5.2 節では予備試験として光源，蛍光剤，フィル
ターの選定試験を行い，光源，蛍光剤，フィルターの組み合わせを最適化することによ
り鮮明な油膜画像の撮影が可能となった．そこでサファイアライナを用いた油膜可視化
エンジンⅢにより各ピストンのファイアリング時の油膜観察を行った．その結果は 5.3
節(図 5-8)に示した通りオイルスタベーションが予測されたピストン C1 では油膜厚さ
が薄いことを確認した． 
オイルスタベーションはスカート部へのオイル供給不足であるので，次にオイル供給
メカニズムを 5.4 節において検討した．その結果，スカート部の油膜生成に影響が大き
かったのはバレル寸法 Bd およびスカート下端の形状であり，スカート摺動部へのオイ
ル供給は主にピストンの下降行程時に生ずることが分かった．ピストンリング張力，オ
イル戻り穴形状，スカート上端プロファイル寸法 Tp はスカート部の油膜生成に影響が
なかった． 
スカート部に必要十分なオイルを得てフリクションを低減するためにはスカートプロ
ファイル寸法の中のバレル寸法 Bd とスカート下端形状に注意すればよいことを明らか
にした． 
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6.1 ピストン系のフリクション 
ピストン系の摩擦損失はスカート部とリング部において発生し，各々の損失はガソリ
ンエンジンではおよそ半々と推定されていた．ピストンリングのフリクション測定や計
算に関する研究例は多く見られるものの，スカート部でのフリクションの実測の例は見
られず，また計算による研究も計算精度の検証が十分でないなど，スカート部フリクシ
ョンについては未解明な点が少なくない．本研究ではスカート部のフリクション解析の
ために分離型浮動ライナエンジンを開発してスカート部とリング部のフリクションを
各々実測することを試みた．この結果，始めてスカート部とリング部のフリクションを
別々に測定できるようになり，スカート部とリング部のフリクション割合も明確になっ
た．さらに平均レイノルズ方程式を基礎式に用いて，スカート剛性やスカート表面の条
痕形状などを考慮できるスカート部のフリクション計算法を構築(3.1 節)し，得られた
計算値と実験値との比較検討(4.5 節)を行い，実用上問題ない精度でスカート部フリク
ションを計算予測する方法を確立した． 
次にピストン全体のフリクションの予測計算を可能にするためピストンリングのフリ
クション計算についても三田(70)の方法を基に筒内圧を考慮できるよう改良した(3.3 節)．
ピストン系全体のフリクション測定を別の浮動ライナエンジンにて行い，計算値と比較
検討した．その結果，計算値と実験値とが一致しないピストン仕様があり，これはスカ
ート部の潤滑状態に起因する現象(オイルスタベーション)であること(4.7 節)を明らか
にし，潤滑特性の把握の重要性を指摘した． 
 
以上の研究を通して得られた結論を列挙すれば以下の通りである． 
 
1. 分離型浮動ライナによりスカート部とリング部のフリクションの実測が初めて可能
になった結果，ガソリンエンジンではスカート部のフリクションはリング以上に大
きい場合もあることが分かった．スカート仕様や運転条件によっても異なるがスカ
ートのフリクション割合は35～60％(図4-17)であり，スカート部フリクション低減
の重要性を指摘した． 
2. スカート部は熱膨張によりオーバラップが生じオーバラップ荷重が発生する．この
オーバラップ荷重はスカート剛性と温度により求められ，これらがスカート部のフ
リクションを特徴付ける(図3-12, 図3-13)．例えば，スカート剛性が高い場合は温
度の増加と共にフリクションも増大し，剛性が低い場合はある温度(本実験ではラ
イナ温度70℃)でフリクションが最小値となる傾向を示した(図4-24, 図4-25)． 
3. 基本式に表面粗さを考慮できる平均レイノルズ方程式を用い，オーバラップ荷重，
表面粗さ，固体接触摩擦力(境界摩擦力)，主要スカート部寸法，ピストン挙動，な
どを考慮できるスカート部フリクションの計算法(3.1節)を提案した．得られた計
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算結果と分離型浮動ライナによるスカート部フリクションの測定結果とを比較した
結果，十分な計算精度があることが分かった．前記No.2に示したスカートフリクシ
ョンの特徴は計算からも確認できた． 
4. 計算によりスカート部フリクションの要因分析を行った(4.6節)．その結果，スカ
ート部フリクションへの影響が大きかったのは，オーバラップ荷重(スカート剛性)，
摺動面形状(スカートプロファイル)および摺動面の縦横比であることが分かった．
したがって，スカート部の低フリクション化のためには，①スカート剛性を小さく
する(スカート肉厚を薄くするなど)，②プロファイル形状をよりたる型にする，③
摺動面面積が同じなら摺動方向に対して横長の形状にする，ことが有効である．特
に重要なのは①であり，機械的強度を確保できる限りスカート肉厚は薄くしてよい．
摺動面積の影響は少なかったが，摺動面積は極端に小さい場合，油膜厚さが薄くな
り摩擦力が増加(図4-32)するので注意が必要である． 
5. 計算結果からスラスト側と反スラスト側では，スラスト側のフリクションが約55％
とやや多い程度(図4-25)であることが分かった．これはオーバラップ荷重はスラス
ト側，反スラスト側ともに全行程で作用するのに対し，スラスト側に作用するスラ
スト力はあるクランク角度の範囲のみの作用であるため影響が出にくいからである．
低フリクション化の検討は反スラスト側のスカート形状に対しても十分に行う必要
がある． 
6. 表面粗さ，境界摩擦力，などが考慮できる従来のピストンリングのフリクション計
算法(70)に筒内圧を考慮できるように改良を加えた計算法を確立し(3.3節)，計算精
度も良いことを確認した．スカートの計算と合わせてピストン系全体のフリクショ
ン予測計算が可能になった．このピストン系全体の計算結果と浮動ライナによる測
定結果との比較から実験値と計算値が一致するピストンと一致しないピストンがあ
ることが分かった(図4-36, 図4-37)．一致しないピストンについては油膜厚さが薄
くなる上･下死点での摩擦力波形の大きさからスカート部がオイルスターブの状態
にあると判断できた．スカート部においてもリング部と同様にオイルスターブが発
生する可能性があることを示し，スカート部の潤滑特性の把握が重要であることを
指摘した． 
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6.2 潤滑特性とフリクション 
スカート部のフリクションは潤滑状態の影響を受けると考えられる．さらにスカート
部のオイル不足(スタベーション)によるフリクション増大と考えられる現象(4.7.2 項)
も明らかになった．そこでスカート全体の油膜を観察し，スカート部潤滑状態とフリク
ションの関係を解析した． 
油膜の観察はエンジンオイル中に蛍光剤を溶かし油膜からの蛍光を撮影する蛍光法に
より行った．鮮明な油膜画像を得るため光源，蛍光剤，フィルターの組み合わせを最適
化(5.2 節)し，エンジンはシリンダライナがサファイアの可視化エンジンを使用して各
種ピストンのファイアリング時の油膜観察(5.3 節)を行った． 
オイルスタベーションはスカート部へのオイル供給不足であるので，オイル供給や油
膜の生成に影響を与える要因について解析(5.4 節)を行った．さらに油膜分布や油膜厚
さなどの潤滑特性とフリクションとの関係を分析した．以上の研究から得られた結果を
まとめると以下に示す通りである． 
 
1. オイルスタベーションが予測されたピストンC1は他のピストンと比較してスカート
摺動部の油膜厚さが薄いことを確認した(図5-8)．スカート部においても油膜生成
が十分でない場合，ピストン系のフリクションが増大する現象を捉えることができ
た．ピストンC1では12～23％フリクションが増加した． 
2. バレル寸法Bd が大きい場合とスカート下端の形状が細く流線型の場合に厚い油膜
が得られた．これらのピストンの油膜画像の解析からスカート摺動部へのオイル供
給は主にピストンの下降行程時に生じ，油膜生成に影響が大きいのはバレル寸法Bd 
とスカート下端形状であることが分かった(5.4.1項，5.4.2項)． 
3. スカート上部にあるオイルの大半はスカートに付着してピストンと一緒に往復動
(図5-14)している．このことはスカート上部にオイルが十分に存在しても摺動部へ
は入ってこないことを示している．したがって，スカート上部に留まるオイルの量
に影響するスカート上部プロファイルTp，オイル戻し穴形状，ピストンリング張力
は油膜生成に影響がなかった(5.4.3項～5.4.5項)．これらのスカート上部プロファ
イルTp，オイル戻し穴形状，ピストンリング張力はスカート摺動部の油膜生成に対
する配慮は不要であり，従来どおりオイル消費，ピストンスラップ音，耐焼付性の
面から仕様決定すればよい． 
 
以上，本研究によってピストン系フリクションの中で解明が遅れていたスカート部フ
リクションの解析が進み，低フリクション化のための方策を明らかにすることができた．
ピストン AA, A1 は以前の生産エンジンに使用していた形状(富士重工業(株)の場合)で
あったが，現在では BB, B1 の形状を基本にして低フリクション化を図っている．また
スカートフリクションの計算ソフトおよびピストンリングの計算ソフトは開発の現場で
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低フリクション化を狙った設計検討に使用されている．本研究によって得られた知見や
計算ソフトはエンジン開発の中で活かされ，エンジン開発に大きく貢献したと言える． 
 
 
6.3 今後の課題 
6.3.1 浮動ライナ法によるフリクション測定 
燃焼圧やスラスト力が作用する実働時において，その 1/10～1/100 程度の摩擦力を精
度よく取り出し測るのは困難が伴なう．本研究で用いた浮動ライナエンジンもエンジン
Ⅰでは回転速度 1200 rpm, エンジンⅡでは 2000 rpm までは測定可能であったが，より
高回転や全負荷の条件では摩擦力波形に異常が見られるようになった．実車のモード走
行燃費を考える上では十分な測定精度であったが，高回転，高負荷域のフリクション測
定も重要であることは言うまでもない．さらに高回転，高負荷域のフリクション測定の
ためには，ライナ部全体の高剛性化，摩擦力を測定するロードワッシャの取付位置・数
の最適化，ノイズ補正などのデータ処理法の改善などが必要と考えられる． 
 
6.3.2 スカートフリクションの計算 
運転条件が上記の範囲では計算精度は確保できた．しかし高回転・高負荷時の条件で
の計算精度は確認できなかった．オーバラップ荷重が大きく油膜が薄くなる条件では実
験値と計算値の違いが大きくなる傾向が見られたので，境界摩擦力計算法の見直しやス
カート変形の考慮が必要になると考える．さらに，現在の固体接触摩擦力(境界摩擦力)
の計算では式の中に摩擦係数などの経験的な定数を用いているので，より理論的な計算
法の確立が必要と考える． 
摺動面形状や摺動面積は本研究では簡略化して定義したが，高回転・高負荷時の条件
の計算を行う場合にはより厳密な検討が必要と思われる．スカートはスラスト力や油膜
圧力により変形が発生するため，摺動面形状は厳密にはこれらを考慮した形状にすべき
と考える．高回転・高負荷時の条件の計算を行う上で必要となる非常に重要な今後の課
題である． 
スカート摺動面積についても正確な面積の定義は非常に難しいと考える．これはスカ
ートのようにクリアランスの大きな部分があったり，オイルで完全に満たされてない場
合は摺動面積は油膜圧力の発生する領域とするのが妥当と思われるが，これを確認する
のに適した油膜圧力測定法は現在見当たらない．油膜圧力測定法の開発から始める必要
があると考える． 
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6.3.3 油膜の可視化 
今回の試験では油膜厚さの定量化までには至らなかった．油膜厚さを定量的に求める
には，既に 5.2.2 項にも述べたとおり温度により蛍光強度が変化するためライナの温度
分布に対する補正，ライナ全体を広く照射するために生じる照射不均一性に対する補正
などを行えばよい．これらは現在実施中であり別途報告を行いたい． 
スカート部へのオイル供給が不足するとフリクションが増加することが分かったが，
逆に多過ぎる場合にはスカート全面にオイルが充満し粘性抵抗によりフリクションが増
加するとも考えられ，さらにオイル消費への悪影響も十分予想される．そもそもこのよ
うな状態になる可能性があるのか，あるいはフリクションの面から最適な油膜生成とは，
そのためのスカート形状とは，など解明すべき点は多く，これらは今後の課題である． 
冷却ができないサファイアライナのため運転条件・時間が限られてしまった．より高
回転・高負荷での油膜可視化が可能になればオイル消費のメカニズム追求も可能になる
と思われる．オイル消費を改善しピストンリング張力低減につなげればフリクションの
低減が可能になる．ライナの一部にサファイアの窓を設ける方式ならば観察範囲はかな
り限られてしまうが，高回転・高負荷での油膜可視化が可能と思われる．今後検討して
みたい．オイル消費改善に関してはスカート部からリングランド部へのオイル上がりの
経路，リングランド，トップリングを経ての燃焼室へのオイル上がりの経路を明確にす
ることも今後の重要な課題と考える． 
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本研究では表 A-1～表 A-3 をもとに
γと諸定数との関係を近似式化して用
いたが，A1とα1の場合についてのグラ
フと得られた近似式を図 A-1 に示す． 
0
1
2
3
0 3 6 9
γ
A1
, 
α
1
A1
α1
付録 
 
A.1 Patir らの修正係数に関する諸数値 
Patir ら(21)(22)によれば修正係数 XI ， SI ， fPI などは定数を用いた簡略式で表している．
文献(21)(22)に記載された定数の表を以下に示す． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
表 A-1 γと A1, A2, α1, α2, α3の関係 
表 A-2 γと A3, α4, α5, α6の関係 
表 A-3 γと C の関係 
図 A-1 近似式の例 
2
1 00426896.0146973.099507.1 JJ  A  
2
1 00466119.0103780.009179.1 JJD   
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A.2 供試ピストンのプロファイル図面 
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浮動ライナエンジンⅠ，Ⅱに供試した 
ピストンのプロファイル図面を添付する． 
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A.3 供試ピストンの図面 
エンジンⅠ，Ⅱ，Ⅲに供試したピストンの図面を添付する． 
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